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Tato práce se zabývá konstrukcí nízkotlakého reometru určeného pro experimentální 
zjišťování vlastností magnetoreologické (MR) kapaliny při dlouhodobé zátěži. 
V první části práce je krátce MR kapalina představena. Dále je provedena rešerše 
týkající se způsobů měření vlastností kapalina a přehled MR tlumičů, které se svojí 
konstrukcí pístovým reometrům velmi podobají. Zvláštní důraz je kladen na MR 
tlumiče s průchozí pístnicí. Druhá část práce se zabývá výpočtem magnetického 
obvodu škrtící štěrbiny reometru. V závěru práce je provedena konstrukce reometru. 
 
KLÍČOVÁ SLOVA 
magnetoreologická kapalina, tlumič, reologie, semi-aktivní tlumič, magnetostatická 
analýza 
ABSTRACT 
This thesis is focused in design of Low-Pressure Piston Rheometer intended for 
experimental identifying of magneto-rheologic (MR) liquid properties at long-term 
load. MR liquid is briefly introduced in the initial part of the thesis. There follows a 
search related to way of liquids properties measurement  and overview of MR 
dampers which are close to piston rheometers by their construction. MR dampers 
with through piston-rod have been emphasised. The second part of the thesis is 
focused on calculation of magnetic circuit of the rheometer throttle leak. The 
rheometer is designed in the last part of the thesis. 
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V současné době se ve dříve ryze strojních součástech stále více aplikuje inteli-
gentní řízení, jakožto možnost, kterou lze zlepšit vlastnosti daného zařízení  
v provozu. Nejinak je tomu i u tlumičů.  
Jednou z možných aplikací těchto metod je využití magnetoreologické kapaliny, 
která u tlumičů umožňuje regulovat tlumení. Zvláštností magnetoreologických 
kapalin je schopnost měnit svoji zdánlivou viskozitu v závislosti na tom, zda na 
ni působí či nepůsobí magnetické pole a to ji předurčuje k využití v semi-aktivně 
řízených zařízení, jako jsou spojky, tlumiče a brzdy. 
I přes příznivé vlastnosti se ale této technologie využívá zřídka. Neznámější je 
aplikace magnetoreologické kapaliny v tlumičích, které byly úspěšně využity na-
příklad v Audi TT s tlumiči Magnetic Ride. Hlavním důvodem, proč není užití 
tlumičů na tomto principu častější, je prozatím příliš vysoká cena kapaliny, ale  
i celého tlumiče. Výrazným problémem je také časová degradace kapaliny způ-
sobená sedimentací a oxidací částic. Proto se tato práce zabývá konstrukcí níz-
kotlakého pístového reometru, který umožní zkoumat změnu vlastnosti této kapa-
liny během dlouhodobého zatěžování (trvanlivostních testů). 
Dlouhodobým cílem zkoumání vlastností MR kapalin je vytvořit dostatek pod-
kladů a informací pro konstrukci nových moderních zařízení pracujících právě na 
magnetoreologickém principu nebo stanovení jejich servisních intervalů a to 
































































1 PŘEHLED SOUČASNÉHO STAVU POZNÁNÍ 
 
1.1 MR kapalina 
Magnetoreologická kapalina (zkráceně MR kapalina) se řadí mezi tzv. smart materiá-
ly. Tomuto označení dostála pro svoji schopnost měnit viskozitu a mez toku 
v závislosti na velikosti působení vnějšího magnetického pole. To znamená, že je-li 
vystavena silnému magnetickému poli, je podobna gelu (takzvaný aktivovaný stav). 
Naopak pokud nepůsobí vnější magnetické pole, je tato směs nejvíce podobná oleji. 
V tomto případě hovoříme o neaktivovaném stavu. Rychlost přeměny mezi těmito 
jednotlivými stavy je velmi rychlá. Právě tyto vlastnosti předurčují MR kapalinu pro 
použití v mnoha aplikacích - zejména v automobilovém průmyslu (spojky, brzdy, 
tlumiče) a ve stavebnictví jako seismické tlumiče.  
MR kapalina je tvořena směsí magnetických částic o průměru několika µm a nosnou 
kapalinou, kterou je nejčastěji voda nebo syntetický olej. Z důvodu problémů 
s korozí, oxidací a nízkým bodem varu, který brání použití v mnoha aplikacích, jsou 
častěji voleny právě různé druhy olejů. Dalšími aditivy mohou být detergenty zame-
zující usazování nečistot na površích, disperzanty zabraňující sedimentaci a antioxi-
danty působící proti vzniku nežádoucích chemických sloučenin ve směsi. [1,2] 
 
 
1.2 Princip magnetoreologického efektu 
V případě, že na kapalinu nepůsobí vnější magnetické pole jsou částice kovu v nosné 
kapalině náhodně rozprostřeny. Pokud začneme na kapalinu působit magnetickým 
polem, začnou se jednotlivé částice ve směsi řetězit ve směru magnetických siločar  
a tím omezují pohyb kapaliny, čímž se kapalině zvyšuje mez toku (Obr. 1.1). Míra 
zřetězení částic je závislá na velikosti působení vnějšího magnetického pole. [1] 
 
 
Obr. 1.1 MR kapalina [2] 
a) neaktivovaný stav b) aktivovaný stav  
 
 
1.3 Módy MR kapaliny 
V reálných zařízeních se využívá MR kapalina v jednom ze tří pracovních módů. 
Tyto módy jsou: ventilový, smykový a tahově-tlakový mód (Obr. 1.2). U ventilového 
módu kapalina protéká mezi dvěma rovnoběžnými deskami, které jsou vzájemně  
v klidu. Typické je využití tohoto módu u tlumičů. V druhém, smykovém módu, je 
kapalina mezi dvěma deskami, přičemž se tyto desky vzájemně pohybují. Obvykle se 
mód využívá u MR spojek nebo brzd. Pro tlumení vibrací s malou amplitudou, na-














































































































































Obr. 1.2 Módy MR kapaliny 
a) ventilový b) smykový c) tahový-tlakový mód 
 
 
1.4 Zjišťování vlastností kapalin 
Pro návrh nových zařízení pracujících s tekutinami je nezbytné znát vlastnosti těchto 
pracovních médií. Právě zjišťováním vlastností kapalin při působení vnějších sil se 
zabývá reologie. K hlavním reologickým pojmům potom patří: viskozita, smykové 
napětí, smykový spád a mez toku. Na základě zjištění těchto vlastností lze poté kapa-
liny rozdělit na newtonovské a nenewtonovské. Parametry newtonovské kapaliny se 
řídí vztahem: [3] 
   
  
  
 (1)  
kde τ je smykové napětí, η dynamická viskozita, du vzájemná rychlost mezi jednotli-
vými laminárními vrstvami proudící kapaliny dx jejich infinitizimální vzdálenost. 
Derivaci du/dx lze také označit jako D, kterou poté nazýváme gradientem rychlosti. 
Profil rychlosti ve smykovém módu je na Obr. 1.3a. Pro případ ventilového módu je 
profil rychlosti ve tvaru paraboly (Obr. 1.3b). Kombinace dvou výše zmíněných pří-
padů je zobrazena na Obr. 1.3c. 
 
 
Obr. 1.3 Rychlostní profil kapaliny 














































































































V technické praxi se ale často vyskytují kapaliny, u nichž nelze závislost smykového 
napětí na gradientu rychlosti popsat tímto vztahem. Hovoříme o nenewtonovských či 
anomálních kapalinách. Vlastnosti takovýchto kapalin jsou charakterizovány křiv-
kami v následujícím diagramu a popsány složitějšími matematickými modely  
(Obr. 1.4). MR kapalinu nejlépe vystihuje Binghamský matematický model [4]: 
       
  
  
 (2)  
kde τp je mez toku, ηB je zdánlivá viskozita pro Binghamský model a       vyja-
dřuje gradient smykové rychlosti.1 
 
 
Obr. 1.4 Vlastnosti nenewtonovských kapalin [4] 
 
 
1.5 Měření viskozity 
Měření reologických veličin se v praxi provádí experimentálně na reometrech. 
Vzhledem k potřebě měřit smykové vlastnosti pro široký rozsah rychlostí existuje 
několik druhů reometrů. Běžně známé reometry jsou: pádové, kapilární, rotační a 
štěrbinové. 
 
1.5.1 Pádové (tělískové) reometry 
Podstata měření je založena na měření rychlosti pohybu kuličky v kapalině  
(Obr. 1.5). U tohoto tělesa známe rozměry a hustotu. Pro odporovou sílu působící na 
kuličku lze psát podle Stokesovy rovnice [5]: 
        (3)  
kde η je dynamická viskozita, v je rychlost pohybu a ρ hustota kapaliny. Vzorec je 
platný pro pomalý pohyb tělesa, kdy předpokládáme laminární proudění. Pro rych-
lost pádu musí platit Re << 2320, kde Re je Reynoldsovo číslo [5]: 
                                                
1
 V jednotlivé literatuře se značně rozchází značení daných veličin- ve zdroji [4] je například gradient 
rychlosti označován jako dv/dy a viskozita μ. Označení jsem sjednotil podle značení užívaných 



























































































    
 
 (4)  
kde r je poloměr kuličky, ρ hustota kapaliny. Kombinací vzorců lze získat rovnici 
pro dynamickou viskozitu η [5]: 
  
          
     
    
  
 (5)  
kde ρT je hustota kuličky, R je poloměr nádoby a g je gravitační zrychlení. Metoda je 
jednoduchá, méně přesná a je nutno brát v potaz, že v případě nenewtonovské kapa-




Obr. 1.5 Pádový reometr [5] 
 
1.5.2 Kapilární reometry 
Metoda založená na průtoku kapaliny kapilárou o poloměru r a délce l. Výpočet je 
poté dán pomocí Poiseuillovy rovnice [5]: 
 
      
   
 (6)  
kde Δp je rozdíl tlaků na začátku a konci trubice, V je objem kapaliny, která proteče 
za čas t. Z této rovnice lze snadno vyjádřit viskozitu η. Nákres jedné z variant měřící 
soustavy je na Obr. 1.6. Výhodou kapilárních reometrů je jejich vysoká přesnost, 
která se pohybuje v rozmezí od 0,01 až 0,1% [6]. Nevýhodou je nemožnost využít 
tento princip pro nenewtonowské kapaliny. Tento problém je řešen pomocí průtoko-
vých kapilárních reometrů s nastavitelným tlakovým spádem. 
 
 































































































1.5.3 Rotační reometry 
Tento reometr je založen na měření síly, kterou působí rotující kapalina na torzní 
senzor (Obr. 1.7). Základní konstrukční provedení jsou dvě. Za prvé se může využí-
vat kombinace válec-válec, za druhé kombinace kužel-deska. Existují i další varian-
ty, ale ty nejsou tak často používané. 
Na Obr. 1.7 je zobrazen rotační reometr v provedení válec – válec. Varianty na ob-
rázku se liší ve způsobu připojení pohonu. Princip měření spočívá na určení úhlu 
natočení φ torzního senzoru. Viskozita η je poté vypočtena z konstantní rychlosti ω  
a úhlu φ. Měření musí být započato až po dosažení ustáleného stavu ( dω/dt a dφ/dt 
jsou konstantní). Vztah využívaný pro výpočet η [5]: 
      (7)  
kde K je konstanta pro daný přístroj. Výhodou rotačního viskozimetru je možnost 
měřit viskozitu jako funkci φ a ω, je proto vhodný pro měření nenewtonovských ka-
palin. Nevýhodou je nutnost počítat s různou rychlostí smykové deformace 
v různých místech kapaliny. Tento problém je markantní při kombinaci deska - des-
ka, v kombinaci válec - válec je rozdíl již zanedbatelný. 
 
 
Obr. 1.7 Rotační reometr [5] 
1.5.4 Štěrbinové reometry 
Štěrbinový reometr měří viskozitu pomocí průtoku tekutiny štěrbinou. Jednou z vari-
ant je právě pístový reometr, který je hydraulickými poměry a mnoha konstrukčními 
prvky nejvíce podobný tlumičům a proto se mu věnuji dále ve své práci. 
1.6 Druhy MR tlumičů 
Pístový reometr pracuje na stejném principu jako MR tlumič. Na rozdíl od konvenč-
ního tlumiče je u MR tlumiče na píst navinuta cívka. Během pracovního pohybu pro-
téká MR kapalina štěrbinou v pístu (popřípadě štěrbinou mezi pístem a stěnou válce). 
Siločáry magnetického pole, které působí na kapalinu ve štěrbině, ovlivňují její mez 
toku a tím i odporovou sílu. Vektor magnetického pole     je v místě štěrbiny kolmý 
na stěny válce. Velikost reologického efektu (a tím i míra tlumení pístu) je úměrná 
velikosti magnetického pole.  
V následující části se zabývám přehledem nejběžněji používaných konstrukčních 





























































































































































tlumič, dvouplášťový tlumič, tlumič s oboustranným provedením pístnice, rotační 
tlumič a tlumič v by-pass provedení (Obr. 1.8). 
 
1.6.1 Jednoplášťový tlumič 
Jednoplášťový tlumič je nejčastěji používaná konstrukce zejména z důvodu své jed-
noduchosti. Je složen z pístu a pístnice pohybujících se uvnitř jednoplášťového válce 
a volného plovoucího pístu, jehož úkolem je vyrovnávat změny objemu způsobené 
pohybem pístnice či vlivem tepelné roztažnosti ve válci a zároveň bránit kavitaci. 
Tento kompenzační píst odděluje MR kapalinu od stlačeného plynu, nejčastěji dusíku 
[7]. Místo kompenzačního pístu může být využita také externí expanzní nádobka 
s membránou umístěná ve spodní části válce [8]. 
 
1.6.2 Dvouplášťový tlumič 
Toto provedení obsahuje dva zásobníky kapaliny. První zásobník se nachází uvnitř 
vnitřního válce a druhý zásobník je vymezen stěnami vnitřního a vnějšího válce. Ob-
jem prvního zásobníku je roven objemu druhého. Při pracovním pohybu pístu je ka-
palina vytlačována z vnitřního zásobníku do vnějšího přes ventil, který reguluje tok 
kapaliny. Nevýhodou daného řešení je vyšší výrobní cena a také problematické chla-
zení, kdy MR kapalina ve vnějším plášti tlumiče funguje jako izolátor pro MR kapa-
linu v části vnitřní. [7] 
Dále je možno navrhnout tlumič v kapalinovém provedení, kdy má plyn pouze atmo-
sférický tlak nebo plynový, kdy je plyn v tlumiči při vyšším tlaku, než je tlak atmo-
sférický. Druhá z těchto možností je výhodnější z důvodu zmenšení nebo odstranění 
kavitace při průchodu MR kapaliny ventilem. 
 
1.6.3 Tlumič s oboustranně provedenou pístnicí 
Pístnice je vyvedena na obě strany tlumiče, proto zde nedochází ke změně objemu 
vlivem pohybu pístnice. Změna objemu kapaliny vlivem teplotní dilatace zůstává,  
a proto se využívá ve specifických aplikacích, kde nedochází k výrazným ohřevům 
tlumiče. Poté není zapotřebí využívat kompenzačních členů. Jednou z možností je 
využití tlumiče v tlumení řízení. 
 
 
Obr. 1.8 Vybrané druhy MR tlumičů [9] 































































































































































































1.6.4 Rotační MR tlumič 
Využívá se v případě, kdy potřebujeme tlumit torzní kmitání, popřípadě i lineárního 
kmitání s použitím převodů (Obr. 1.9). Původně byl tento druh tlumiče vyvinut pro 
tlumení nemocničních lůžek. Principielně funguje jako disková brzda [10]. Opět 
existuje mnoho konstrukčních variant.  
 
 
Obr. 1.9 Rotační tlumič [10] 
 
 
1.6.5 Tlumič s oboustrannou pístnicí v by-pass provedení 
Toto konstrukční řešení je založeno na hydraulickém válci s průchozí pístnicí, při-
čemž MR kapalina protéká z kompresní komory do expanzní komory skrz ventil 
s cívkou (aktivní část tlumiče), který se nachází vně válce (Obr. 1.10). Hlavní rozdíl 
tedy spočívá v tom, že kapalina neprotéká štěrbinou mezi pístem a stěnou válce. 
Výhodou je, že při konstrukci není velikost cívky limitována rozměry pístnice. Dále 
není zapotřebí kompenzovat změny objemu způsobené pohybem pístu. Stačí pouze 
vyrovnávat změny objemu způsobené teplotní roztažností kapaliny. Dále lze za před-
nost tohoto řešení považovat to, že nedochází k deformaci rychlostního profilu 
v místě aktivní oblasti u MR ventilu. Značnou nevýhodou je složitost tlumiče. 
 
 
Obr. 1.10 Schéma MR tlumiče v by-pass provedení [11] 
 
 
1.7 Vědecké články zabývající se MR tlumiči 
 
1.7.1 Application of magnetorheological fluid in industrial shock absorber [11]  
(Příloha I) 
Článek se zabývá průmyslovými tlumiči, používanými pro tlumení dopadů výrobků  
v automatizovaných linkách. Poskytuje přehled základních konstrukcí tlumičů 











































































































































































obtokem pístu nebo přes ventil umístěný mimo tělo samotného válce - tzv. by-pass 
provedení. Významná část článku se věnuje MR tlumiči s oboustranně provedenou 
pístnicí právě v by-pass provedení. Tlumič popisovaný v článku má průměr pístu 
17,5 mm a je využitelný v rychlostech pístnice od 0 do 1 ms-1. Síla tlumení je 
v rozsahu 143-1786N. Dále jsou v práci vytvořeny teoretické a simulační modely 
MR tlumičů při tlumení. [11] Cílem autorů bylo vytvořit tlumič s řízením tak, aby 
tlumič byl co nejefektivnější. Nejúčinnější je tlumič v případě, že síla tlumení bude 
po celou dobu stlačování pístu konstantní. To nelze dosáhnout u klasických tlumičů, 
protože síla tlumení je závislá na rychlosti, která se postupně snižuje (F = b.v, kde b 
je koeficient zatlumení [kg.s-1])(Obr. 1.11). 
 
 
Obr. 1.11 Tlumení s řízením a bez řízení [11] 
 
Důvod, proč autoři pro konstrukci zvolili právě provedení s průchozí pístnicí je ten, 
že není zapotřebí kompenzační píst, který by vyrovnával změny objemu. By-pass 
provedení zároveň umožňuje využít tři cívky (na tato vinutí je dostatek místa) a tím 
umožnit větší sílu tlumení. Práce podává poměrně dobré informace o konstrukci by-




Obr. 1.12 Sestava MR tlumič v by-pass provedení 


































































1.7.2 Large-scale MR fluid dampers: modeling and dynamic performance 
considerations [8] 
(Příloha II) 
Článek se zaměřuje na využití MR tlumiče ve stavebnictví, zejména pro tlumení vib-
rací konstrukcí, a to jako opatření proti zemětřesením a poryvům větru. Dále jsou 
představeny základní vlastnosti a výhody MR kapaliny. V jedné z kapitol je předsta-
ven tlumič od firmy LORD s průchozí pístnicí. Tlumič je dimenzován na maximální 
sílu tlumení 200 000 N se zdvihem ±80 mm a vnitřním průměrem válce 203,2 mm. 
Celková délka tlumiče činí 1000 mm s hmotností přesahující 250 kg při objemu  
6 litrů MR kapaliny. Příkon se pohybuje do 50 W.  
V další části článku jsou zjišťovány dynamické vlastnosti tlumiče a v samém závěru 
jsou navrženy algoritmy pro optimalizování dynamické odezvy, které jsou následně 
experimentálně ověřeny.  
Významná je část zabývající se návrhem optimální velikosti štěrbiny pro průtok MR 
kapaliny. Je zde definován tzv. dynamický rozsah D, který vyjadřuje poměr mezi 
celkovou silou   působící v tlumiči (damper resisting force) a silou, kterou nemůže-
me přímo ovládat pomocí proudu     [8]: 
 
 
   
 
        
     
    
  
     
 (8)  
     
    
  
 
       
   
 (9)  
         
    
             
 
     
 
        (10)  
Kde: 
       [N]  síla generovaná velikostí meze toku 
   [N]  síla způsobená viskozitou materiálu 
  [N]  třecí síla 
 [m
3.
s]  objemový průtok 
 [Pa.s
-1
]  dynamická viskozita 
     [m]  rozměry štěrbiny (tloušťka, šířka, délka) 
  [m
2
]  plocha pístu 
   [m.s
-1
]  rychlost 
 
Naší snahou je získat co možná největší dynamický rozsah. Z rovnic je patrné, že 
zmenšováním rozměrů štěrbiny roste   ,    a zároveň   .     ale roste rychleji. Na 
























































































































Obr. 1.13 Optimální dynamický poměr pro tlumič LORD MRD-9000 [8] 
 
Kde: 
    [m] poloměr pístu 
    [m] vnitřní poloměr válce 
          [m] tloušťka štěrbiny (mezi pístem a válcem) 
 
Na tlumiči LORD MRD-9000 je zajímavé právě využití expanzní nádoby patrné na 
Obr. 1.14, která se běžně v ostatních tlumičích s průchozí pístnicí nevyskytuje. 
 
Obr. 1.14 Seismický tlumič firmy LORD [8] 
 
1.7.3 Experimental analysis of magnetorheological dampers when subjected to 
impact and shock loading [12] 
(Příloha III) 
V článku je uveden přehled konstrukcí MR tlumičů. Převážná část článku je zaměře-
na na porovnávání dvou vyrobených typů tlumičů (MR tlumič s oboustrannou pístni-
cí, jednoplášťový MR tlumič) a to zejména při nízkých rychlostech a nízkých frek-
vencích buzení. Tlumiče byly vyrobeny v rámci závěrečné práce [7] na Virginia Pol-
ytechnic Institute and State University. Parametry porovnávaných tlumičů jsou 

















































































Tab. 1.1 Parametry tlumičů v pracích [7] a [12]2 
Parametr Jednoplášťový tlumič Tlumič s oboustrannou 
pístnicí 
Počet cívek 2 1 
Počet smyček v cívce 48 cca 230 
Odpor na cívku 0,58 Ω 2,13 Ω 
Celkový odpor 0,29 Ω 2,13 Ω 
Vnější poloměr pístu 34,15 mm 1,344 in 70,35mm 2,77 in 
Mezera pro průtok kapaliny 0,38 mm 0,015 in 2,82mm 0,115 in 
Síla stěny válce 3,17 mm 0,125 in 6,35mm 0,25 in 
Zdvih 104,14 mm 4,1in 111,76mm 4,4 in 
Tlak v akumulátoru 1,31 MPa 190 Psi -- 
Testování probíhalo při zdvizích od 30,5 cm do 111,76 cm a s rychlostmi v rozmezí 
0,22 až 0,66 ms-1. Proud byl měněn od 0 do 5 A. Článek je přínosný z důvodu podání 
přesných parametrů o zkonstruovaných tlumičích. 
 
1.7.4 Study and tests of semiactive damper using complex media [13] 
(Příloha IV) 
Hlavním cílem práce autorů je testování běžně dostupného komerčního tlumiče firmy 
LORD. Konkrétně byl testován model RD-1005-3, který byl řízen ovladačem 3002-
03 od stejného výrobce. Tento typ tlumiče byl vyvinut jako náhrada za klasické tlu-
miče do sedaček kamionů a autobusů, ale využívá se i v průmyslových aplikacích. 
Testování tlumiče probíhalo pomocí zkonstruované testovací soupravy, jehož hlavní 
součástí bylo Charpyho kladivo. Nastavením výšky, ze které je kladivo uvedeno do 
pohybu, lze regulovat kinetickou energii a tím i rychlost kladiva těsně před dopadem 
na tlumič. Ve chvíli, kdy dojde ke spojení kladiva s tlumičem, začne probíhat tlume-
ní a tím pádem i maření energie (disipace energie). Na základě této disipované ener-
gie je pro účely optimálního návrhu stanovena účinnost tlumiče jako podíl disipova-




 (11)  
Zmařenou energii lze určit na základě plochy ohraničené křivkou v F-x diagramu. 
Tuto plochu lze popsat následujícím integrálem [13]: 
           
 
 
 (12)  
Kde: 
 [s] perioda, je rovna      
    [N] síla vyvinutá v tlumiči 
                                                 
2
 Pro přesnost jsou uvedeny i nepřepočítané hodnoty v palcích (in) a tlak v librách na čtvereční palec 




































































































Obr. 1.15 F - x diagram [13] 
 
Výše uvedené vztahy mohou být použity k porovnávání jednotlivých MR tlumičů 
vzhledem k jejich účinnosti a na základě těchto hodnot lze vybrat nejoptimálnější 
variantu konstrukce. 
 
1.7.5 An experimental electromagnetic induction device for a magnetorheolo-
gical damper [14] 
Práce představuje dvě možnosti pojetí řízení MR tlumičů. První z možností je klasic-
ký MR tlumič, který je řízen řídícím systémem. V tomto případě ovladač získává 
informace ze senzorů a na jejich základě ovládá MR tlumič. V některých případech 
ale může být sestavení a instalace takovéhoto systému problematická (zejména  
u seizmických tlumičů výškových budov). Tato nevýhoda může být odstraněna na-
hrazením tohoto řídícího systému elektromagnetickým indukčním systémem (Obr. 
1.16). U tohoto řešení je v důsledku pohybu tlumiče podle Faradayova zákona gene-










































































































2 ANALÝZA PROBLÉMU A CÍL PRÁCE 
2.1 Vymezení problému 
V současné době je na Ústavu Konstruování umístěn jednoplášťový slit-flow (štěrbi-
nový) reometr pro vysoké smykové rychlosti [3], který je využíván na dlouhodobé 
testování MR kapalin v zátěži. Problémy, které má řešit bakalářská práce při návrhu 
nového reometru jsou následující: 
 
 Zabránění kavitaci 
 Snadná výměna kapaliny a čištění reometru 
 Snímání a vyhodnocování údajů 
 Intenzivní chlazení reometru 
 Homogenita pole v místě škrcení 
 Snadná montáž, demontáž a uchycení reometru 
 
2.1.1 Zabránění kavitaci 
Kavitace je způsobena v kapalinách lokálními změnami tlaku a teploty, které zapří-
čiňují vnitřní var a tím vznik bublin s výpary, které mohou poškozovat a znehodno-
covat zařízení vlivem únavy materiálu. V našem případě mohou být tyto lokální 
změny tlaku zapříčiněny rychlým pohybem pístu. Konkrétní podmínka pro vznik 
kavitace podle [4] je zapříčiněna poklesem tlaku v kapalině pod tlak nasycených par 
daného média. Pokles tlaku tak dává za vznik nestabilním bublinkám, které se krátce 
po svém vzniku zhroutí do sebe. To zapříčiňuje únavové poškozování materiálu. Ka-
vitaci lze zabránit přetlakováním systému [9]. 
 
2.1.2 Snadná výměna kapaliny a čištění reometru 
MR kapalina je špatně umyvatelná, protože drobné částečky kovu ulpívají v špatně 
dostupných místech reometru. Dále tyto mikročástice způsobují zadírání v kluzných 
plochách, kterými jsou například stěny pístnice a válce. Při návrhu reometru je tedy 
nutné, aby vnitřní prostory reometru, které přijdou do kontaktu s MR kapalinou, mě-
ly hladkou stěnu s malým množstvím hran. Nutné je také zohlednit vysokou cenu 
kapaliny a proto by objem rezervoáru pro testovanou MR kapalinu neměl výrazně 
přesahovat 100 ml. 
 
2.1.3 Snímání a vyhodnocování údajů 
Nezbytnou součástí reometru jsou snímače, které umožňují snímat a zaznamenávat 
údaje z reometru. Jedná se zejména o způsob snímání teploty. Teplota je 
v současném reometru snímána přes odpor cívky. V případě, že se v novém návrhu 
nebude cívka nacházet v bezprostřední blízkosti škrtící štěrbiny, bude zapotřebí za-
budovat k místu škrcení teplotní senzor.  Snímané hodnoty budou zpracovávány 
v patřičném softwaru. 
 
2.1.4 Intenzivní chlazení reometru 
Reometr se při své činnosti zahřívá, přičemž mez toku je ovlivňována teplotou,  
a proto je pro objektivní měření zapotřebí intenzivního chlazení. Hlavní příčinou 


























































































































































metru. Teplo vzniklé třením pístnice o stěny válce nebo třením o ucpávku je zane-
dbatelné vzhledem k teplu vzniklému při škrcení. 
 
2.1.5 Homogenita pole v místě škrcení 
Pro dosažení co možná nejoptimálnějších výsledků při měření je důležité, aby bylo 
magnetické pole v místě škrcení co nejvíce homogenní. Nehomogenita magnetického 
pole způsobuje, že MR kapalina je magnetickým polem v každém místě škrtící štěr-
biny ovlivňována jinak. Homogenitu pole lze dosáhnout tím, že škrtící štěrbina bude 
svojí delší hranou kolmá k vektoru magnetické indukce a bude mít konstantní průřez. 
Vzhledem ke složitosti problému je vhodné provést optimalizaci pomocí MKP. 
 
2.1.6 Snadná montáž, demontáž a uchycení reometru 
Vzhledem k potřebě často vyměňovat pracovní kapalinu v tlumiči je zapotřebí snad-
ná montáž a demontáž, aby obsluha reometru byla co nejméně časově náročná. Dal-
ším požadavkem na reometr je možnost jeho upnutí do hydraulického pulsátoru, kte-
rý se nachází v laboratořích Ústavu Konstruování.  
 
 
Obr. 2.1 Současný reometr v pulsátoru Gillop [3] 
 
 
2.2 Vymezení cílů práce 
Konstrukci reometru jsem prováděl ve spolupráci skupiny studentů 4. Ročníku oboru 
Konstrukční inženýrství. Tato skupina pracovala v rámci předmětu „Měření a expe-
riment“ (FSI-ZKP) na stejném zadání. V rámci tohoto projektu byly vytvořeny dvě 
koncepce, každá koncepce se dvěma modifikacemi. Velkou měrou jsem se podílel na 


















































































































































































 propojení primárního hydraulického válce a válce by-passu 
 optimalizace škrtící štěrbiny 
 řešení chladícího okruhu 
 propojení přívodu chladící kapaliny 
 uchycení k hydraulickému pulsátoru 
 vytvoření nosné konstrukce reometru 
 úprava konstrukce vzhledem k dostupnosti normalizovaných součástí 
 konstrukční detaily umožňující smontovatelnost reometru 
 zjednodušení střední části reometru s ohledem na vyrobitelnost a cenu 
 vyřešení způsobu měření teploty 
 poptávka dílů pro získání přehledu o cenách materiálu a dílů 
 
Při práci na konstrukci se začaly některé části konstrukce jevit jako problematické. 
Zejména se jednalo o trubkové spoje mezi dvěma válci a s tím spojená tuhost a kom-
paktnost celého reometru. V rámci této bakalářské práce byla proto koncepce 2B 
opět upravena a zjednodušena, aby byla co nejsnadněji vyrobitelná. Došlo k rozděle-
ní koncepce 2B na dvě varianty. U varianty 2B-2 byly zkráceny a napřímeny spoje 
mezi válci a tím došlo ke snížení hydraulických odporů a zvýšení celkové kompakt-
nosti zařízení. Varianty 2B-1 a 2B-2 jsou si vzájemně velmi podobné a velká většina 
dílů je zcela totožná. 
  




























































3 VARIANTY KONSTRUKČNÍHO ŘEŠENÍ 
Konstrukční řešení reometru bylo rozděleno na dvě samostatné části a to část zabý-
vající se hlavní částí reometru - tj. pístu, pístnic a magnetického škrtícího ventilu  
a část zabývající se návrhem expanzní nádoby. Jednotlivé koncepce hlavní části lze 
tedy kombinovat s jednotlivými koncepcemi expanzních nádob. 
Všechny koncepce reometru mají průchozí pístnici. Není-li pístnice průchozí (jedno-
plášťový tlumič, viz kapitola 1.6), dochází v dolní úvrati k výrazné změně objemu 
uvnitř válce. Takto vytlačený objem kapaliny způsobuje stlačení pístu (případně 
membrány) expanzní nádoby. Expanzní nádoba je plněna dusíkem o daném tlaku  
a vlivem stlačení je její tlak dále zvýšen. Pokud děj budeme považovat za adiabatic-
ký, tak je rovnice popisující tuto změnu ze stavu 1 na stav 2 ve tvaru: 





 (13)  
Tlak v reometru je tedy rozdílný pro horní a dolní úvrať, což působí nepříznivě na 
měření. Situace je zobrazena na Obr. 3.1. Vzhledem k faktu, že tento děj u reometru 
s průchozí pístnicí nenastává, mluvíme o nízkotlakém reometru. 
 
 
Obr. 3.1 Změna tlaku v jednoplášťovém tlumiči 
a) dolní úvrať b) horní úvrať 
3.1 Konstrukce hlavní části reometru 
Při návrhu reometru jsme vycházeli ze dvou koncepcí (Obr. 3.2). U obou jsme vytvo-
řili i dvě modifikace. Celkově se tedy jedná o čtyři koncepce. U jednoplášťového 
reometru je magnetický obvod a škrtící štěrbina (6) v rámci hlavního válce. U reome-
tru s by-passem je magnetický obvod spolu se škrtící štěrbinou (6) mimo tělo hlavní-
ho válce (2). Jako podpůrné médium je využit olej (7) oddělený od MR kapaliny (5) 
plovoucími písty (4). V případě obou koncepcí jsou výhody i nevýhody, které jsou 




















































































Obr. 3.2 Schéma koncepcí 
a) jednoplášťový reometr (1A a 1B) b) reometr s by-passem (2A a 2B) 
1-pístnice 2-plášť válce 3-expanzní nádoba (plněná dusíkem) 4-plovoucí píst 5-MR 
kapalina 6-oblast škrcení 7-olej 
 
Jelikož se v bakalářské práci se nachází poměrně velké množství návrhů a koncepcí, 
je pro přehlednost uveden na Obr. 3.3 diagram, který zpřehledňuje situaci. 
 



















































































3.1.1 Jednoplášťové koncepce s průchozí pístnicí 
U těchto koncepcí dochází k obtoku MR kapaliny okolo pístu (Obr. 3.4a), případně 
k průtoku kapaliny štěrbinou uvnitř pístu (Obr. 3.4b). Prostor mezi pístem a válcem, 
respektive štěrbina v pístu, je zároveň aktivní částí magnetického obvodu. Pracovní 
ventil se tedy nachází v hlavním pístu. 
 
 
Obr. 3.4 Škrtící štěrbiny u jednoplášťových koncepcí 
a) průtok kapaliny pístem (koncepce 1A) b) obtok okolo pístu (koncepce 1B) 
 
 Koncepce 1A 
U této koncepce bylo snahou dosáhnout co nejjednodušší vyrobitelnosti. To se odráží 
ve velkém množství použitých dílů z komerčně dostupného tlumiče Magnetic Ride. 
Samozřejmě jsou nutné jisté konstrukční úpravy. Zejména se jedná o úpravu hydrau-
lického válce. Zde je potřeba doplnit závity pro šroubení ucpávek a vedení pístnic. 
Druhým krokem je přivaření trubky nebo šroubení kolmo k ose válce do spodní části. 
Tento výstup je nutný pro kompenzační nádobu. Poměrně značnou nevýhodou pro 
tuto koncepci je použití oboustranné pístnice. Její uchycení do pístu by bylo značně 
komplikované z hlediska pevnosti a hlavně přesnosti uložení. Koncepce je zobrazena 
na Obr. 3.5a). 
Kapalina je využívána ve ventilovém módu (Obr. 1.2a) a její rychlostní profil má 
tvar paraboly (Obr. 1.3b). 
 
Výhody  
- Snadná konstrukce díky využití velkého množství dílů z MR tlumiče  
- Měření teploty ve štěrbině pomocí kalibrace odporu cívky 
- Vyzkoušený magnetický obvod s vhodnými parametry  
 
Nevýhody  
- Komplikované uchycení druhé pístnice  
- Dosažení dostatečné přesnosti vedení pístnic  
- Problematické přivaření připojovacího prvku expanzní nádoby  
- Obtížné mazání vedení pístnic  
 
 
 Koncepce 1B 
Jedná se o modifikaci koncepce 1A, kde se počítá s výrobou nového těla pístu a pře-
sunu škrticí štěrbiny z tělesa pístu mezi píst a hydraulický válec (Obr. 3.5b). To sa-
mozřejmě zvyšuje nároky na přesnost vedení pístnic. Výhodou této koncepce je to, 























































































































módu. Ventilový mód je způsoben tokem kapaliny, které pohybující píst vytlačuje 
z jedné části válce (z části pod pístem) okolo pístu do části druhé (nad pístem). Smy-
kový mód je způsoben relativním pohybem obou pólů magnetického obvodu. Vý-
sledný rychlostní profil tak vzniká superpozicí rychlostního profilu ventilového  
a smykového módu (Obr. 1.2c). Protože je rychlost pístu vůči rychlosti kapaliny 
proudící ve štěrbině zanedbatelná, lze rychlostní profil přibližně považovat za para-
bolický (Obr. 1.3b). 
 
Výhody  
- Snadná konstrukce díky využití velkého množství dílů z MR tlumiče  
- Měření teploty ve štěrbině pomocí kalibrace odporu cívky  
 
Nevýhody 
- Nevyzkoušený magnetický obvod 
- Problematické přivaření připojovacího prvku expanzní nádoby  
- Obtížné mazání vedení pístnic 
 
  





























































Obr. 3.5 Jednoplášťová koncepce s průchozí pístnicí 
a) koncepce 1A b) koncepce 1B 
1-hydraulický válec, 2-víčko ucpávky, 4,5,12-díly ucpávky, 3,6,7-části pístu, 8-
expanzní nádoba, 9,10-pístnice, 11-cívka 
 
 
3.1.2 Koncepce s by-passem 
V následujících koncepcích MR kapalina proudí škrtící štěrbinou mimo tělo samot-
ného válce. 
 
 Koncepce 2A 
V této verzi je do by-passu zabudovaný píst z komerčního tlumiče Magnetic Ride 
(3), který slouží jako magnetický ventil. Tento píst byl využit i v původním reomet-
ru. U této koncepce odpadá nutnost navrhovat a vyrábět škrtící ventil reometru. 
















































































měřit i teplotu uvnitř reometru. MR kapalina je uzavřená mezi dva plovoucí písty (8) 
a zbylá část reometru je vyplněna běžným olejem, aby byl minimalizován objem 
použité MR kapaliny. Pohyb pístnice způsobuje vytlačování oleje z primárního válce 
(1) do válce by-passu (2). Takto vtlačený olej v by-passu působí na plovoucí píst a 
MR kapalina je protlačována přes magnetický ventil (3), kde jsou ovlivňovány vlast-
nosti MR kapaliny vlivem působení magnetické indukce (Obr. 3.6). Ve chvíli, kdy 




Obr. 3.6 Koncepce 2A 
1-primární válec, 2-válec by-passu, 3-píst s cívkou z tlumiče Magnetic Ride, 4-píst 
primárního válce, 5-spojovací trubka, 6-expanzní nádoba, 7- připojení 
k hydraulickému pulsátoru, 8-plovoucí píst, 9-EO šroubení 
 
Výhody  
- Vyzkoušený magnetický obvod s vhodnými parametry  
- Stejná geometrie štěrbiny jako u původního reometru  


































































- Velké rozměry reometru  
- Hydraulické ztráty v propojení válců  
- Velké množství vyráběných dílů 
 
 Koncepce 2B 
Podstatou této koncepce je jiná střední část by-passu reometru. Jedná se o sestavu 
štěrbin s magnetickým obvodem, který vytváří cívka umístěná vně reometru. Nejvý-
znamnějším rysem této koncepce je možnost jednoduché výměny škrtících štěrbin 
reometru. V případě, že se experimentálně ukážou rozměry, tvar štěrbiny nebo cívka 
reometru jako nevyhovující, bude možnost tyto části levně modifikovat. Princip fun-
gování je stejný jako v případě koncepce 1A. Koncepce 2B se postupně vyvinula 
ve dvě varianty. Na Obr. 3.7 je vidět řez variantou 2B-1 a na Obr. 3.8 je varianta 2B-
2, která byla po četných konzultacích zvolena jako finální. 
 
 
Obr. 3.7 Varianta 2B-1 
1-primární válec, 2-válec obtoku, 3-škrtící štěrbina, 4-expanzní nádoba, 5-propojení 
válců, 6-uchycení reometru, 7-hadice chlazení, 8-uchycení k pulsátoru 
 
Varianta 2B-2 odstraňuje některé nedostatky, které se průběhu vývoje ukázaly u va-
rianty 2B-1 jako podstatné. Nejmarkantnější změnou je zkrácení propojovacích tru-
  
 




























































bek, čímž je dosaženo větší kompaktnosti a tuhosti celé sestavy za současného sníže-
ní hydraulických poměrů ve válci. Dále byla zjednodušena střední část reometru se 
škrtící štěrbinou z důvodu snadnější vyrobitelnosti a dokonalejšího utěsnění reometru 
proti úniku MR kapaliny. Změna proběhla také ve způsobu připojení příruby střední 
části reometru a hydraulického válce by-passu. Spojení bylo realizováno pomocí 
pojistného kroužku, který je běžně užíván k axiálnímu zajištění ložisek. 
 
 
Obr. 3.8 Varianta 2B-2 
1-primární válec, 2-válec obtoku, 3-škrtící štěrbina, 4-expanzní nádoba, 5-spojení 
válců pomocí EO šroubení, 6-píst, 7-pístní tyč, 8-chlazení, 9-uchycení reometru, 10-
nosná konstrukce, 11-rám, 12-uchycení k pulsátoru, 13-cívka 
  































































- Možnost měnit geometrii a počet štěrbin a tím měnit i hydraulické poměry 




- Velké rozměry reometru (varianta 2B-1) 
- Hydraulické ztráty v propojení válců (varianta 2B-1) 
- Výroba všech součástí 
- Problematické měření teploty 
 
 
3.2 Konstrukce expanzní nádoby 
Konstrukce expanzních nádob vychází ze dvou koncepcí. Obě koncepce jsou za po-
moci autoventilku plněny dusíkem. První koncepce využívá membránu, která oddě-
luje MR kapalinu (případně olej) od stlačeného dusíku. U druhé koncepce tuto funkci 
vykonává plovoucí píst. 
3.2.1 Membránová expanzní nádoba 
Při netemperování reometru na provozní teplotu dojde vlivem teplotních deformací 
k prohnutí membrány a stlačení dusíku. Následně dochází ke kmitání membrány vli-
vem tlakových změn způsobených pohybem pístu. Celková deformace odvozená od 
tlaku pístu a změnou objemu a kmitání způsobené pulsací pístnice mohou mít vliv na 
životnost membrány. Oproti expanzní nádobě s pístem lze očekávat vyšší pořizovací 
náklady. Nákres membránové expanzní nádoby je na Obr. 3.9. 
 
Obr. 3.9 Membránová expanzní nádoba 














































































































































3.2.2 Expanzní nádoba s pístem 
Změnu objemu, která vznikne objemovou roztažností kapaliny, způsobí posunutí 
pístu uvnitř nádoby. Vlivem pulsací pístu reometru dále píst kmitá mezi svými kraj-
ními polohami.  Výhodná je jednoduchost expanzní nádoby (Obr. 3.10). Tato kon-
cepce bude využita spolu s finální koncepcí 2B-2. 
 
 
Obr. 3.10 Expanzní nádoba s pístem 




















































































































4 OPTIMÁLNÍ KONSTRUKČNÍ ŘEŠENÍ 
Jedná se o konstrukci v by-pass provedení s vnějším magnetickým obvodem, kon-
krétně varianta 2B-2. Tato varianta byla zvolena z několika důvodů. Jedním z nich je 
možnost měnit množství a rozměry škrtících štěrbin - je tedy vytvořen modulární 
systém. Druhou významnou výhodou je fakt, že cívka není trvalou součástí pístu, ale 
je volně přístupná, čím je bezproblémová její výměna. 
4.1 Rozměry pístu a škrtící štěrbiny 
Rozměry pístu a škrtící štěrbiny jsou nejdůležitějšími rozměrovými parametry u re-
ometru. Naší snahou je přiblížit se hydraulickými poměry co nejvíce původnímu 
reometru, popsanému v práci [3]. Je tedy žádoucí, aby plocha pracovního pístu ku 
ploše štěrbiny byla rovna konstantě, která je společná pro oba reometry. 
   
  
 
   
   
              (14)  
kde: 
           [m
2
]     plocha pístu (index p0 pro původní a p1 pro nový reometr) 
            [m
2
]     plocha štěrbiny (index s0 pro původní a s1 pro nový reometr) 
              [-]   konstanta hydraulického poměru    
 
V původním reometru má daná konstanta hodnotu: 
   
     
     
  
 
     




   
     
 
   
     
  
       
         
        (15)  
kde: 
              [mm]     průměr pístu (původní reometr) 
              [mm]     průměr pístnice (původní reometr) 
        [mm]     velký průměr štěrbiny (původní reometr) 
          [mm]     malý štěrbiny (původní reometr) 
 
U reometru je požadavek na zdvih 150 mm. Průměr pístní tyče je 12 mm. U štěrbiny 
jsme zvolili rozměry: 
 
             šířka štěrbiny 
                 délka štěrbiny 
 
















































































































   
     
     
  
    
      
      
 
    
 
  
                 
 
          
(16)  
kde: 
        [mm]     průměr pístu nového reometru 
         [mm]     průměr pístní tyče nového reometru 
 
 
4.2 Výpočet minimální výšky válce by-passu 
 
 
Při stlačování pístu je olej z primárního válce vytlačován do válce by-passu 
s plovoucím pístem. Je zapotřebí, aby objem tohoto válce byl schopen pojmout vy-
tlačený objem oleje z hlavního válce. Zároveň nesmí docházek k narážení plovoucích 
pístů o přírubu, a proto je nutné uvažovat vůle a prostor pro píst. 
 
Z rovnosti objemů lze psát: 
     
     
  
 
   
    
 
        (17)  
Po úpravě: 
   
   
     
 
   
       
       
   
            (18)  
kde: 
        [mm]     průměr válce by-passu 
        [mm]     zdvih primárního válce 
        [mm]     výška válce by-passu 
             vůle a prostor pro plovoucí píst 
 
 
4.3 Výpočet přetlaku 
Při výpočtu tlaku potřebného v expanzní nádobě vycházíme z F – v charakteristik 
experimentálně naměřených současným reometrem [3]. Hodnoty byly naměřeny pro 
zdvih 50 mm, proto je nejdříve vypočten tlak a síla působící na pístnici pro zdvih 50 
mm při frekvenci 10 Hz. Následně je vypočtena nová frekvence pro zdvih 150 mm, 
čímž dosáhneme ekvivalentních výsledků tlaku pro zdvih 150mm. Při přepočtu vy-
cházíme z předpokladu, že rychlosti na pístnici budou pro oba zdvihy stejné (poté se 
budou rovnat i spočítaná síla a tlak). 
Hodnoty F – v charakteristiky jsou naměřeny pro rychlosti do 0,2 m.s-1, ale od cca 
0,1 m.s



























































































































polynomem prvního stupně (Obr. 4.2) a po zjištění rovnice této přímky je možné 
vypočítat sílu působící na pístnici z rychlosti pohybu pístnice. 
 
Maximální rychlost pístnice pro zdvih 50mm se vypočítá následovně: 
     
  
 
    
  
 
     





           (19)  
kde: 
   [m.s
-1
]  maximální rychlost pístu pro zdvih 50 mm 
   [rad.s
-1
]
 úhlová rychlost pro zdvih 50 mm 
   [mm]  zdvih původního reometru (50 mm) 
   [Hz]  frekvence pulsací při zdvihu 50 mm 
 
Pro výpočet síly působící na pístnici dosadíme do rovnice získané lineární regresí 
z naměřených hodnot (Obr. 4.2). 
                                             (20)  
Výpočet tlaku, který je nutno vyvodit, aby nedocházelo ke kavitaci [9]: 
    
    
   
 
     
     
     
  
 
      
          
        (21)  
kde:  
         [MPa]  tlak v expanzní nádobě působící proti kavitaci 




 plocha pístu expanzní nádoby 
      [N]  síla působící na pístnici 
 
Takto vysoký tlak je důsledkem vysoké rychlosti pohybu pístu, která je téměř sedm 
krát vyšší než v původním reometru. 
 
Výpočet úhlové frekvence pro zdvih 150 mm: 
  
    
  
 
     
   
         (22)  
kde: 
   [m.s
-1
]  maximální rychlost pístu pro zdvih 150 mm 
   [mm]  zdvih 150 mm 
   [Hz]  frekvence pulsací při zdvihu 150 mm 
 
U vypočítaných hodnot tlaků, rychlostí a frekvencí pulsací je nutné zdůraznit, že se 
jedná pouze o teoretické výpočty, které bude nutné pro dané zařízení potvrdit expe-
rimentálně. Při uvedení reometru do provozu je nutné nejdříve odzkoušet funkčnost 
reometru při nižších tlacích a rychlostech a následně tyto parametry zvyšovat. Cílem 
je otestovat těsnost a celkovou schopnost systému odolávat vnitřnímu přetlaku. Vy-
počtená hodnota tlaku je velmi konzervativní a s velkou pravděpodobností bude re-
ometr schopen plně pracovat při nižších hodnotách přetlaku. 
  
 





























































Obr. 4.1 F - v charakteristika tlumiče se zdvihem 50 mm 
 
 
Obr. 4.2 Lineární aproximace F - v závislost 
 
 
4.4 Výpočet efektivního výkonu 
Výpočet středního výkonu je zapotřebí k určení životnosti MR kapaliny v tlumiči 
pomocí parametru LDE (Live Dissipated Energy). Jelikož v našem případě není prů-
běh síly F a rychlosti v konstantní v čase, je nutné vypočítat hodnotu efektivního 
výkonu. Efektivní výkon převádí výkon s nekonstantním průběhem na výkon 
s konstantním průběhem a to tak, že obě hodnoty jsou si ekvivalentní (Obr. 4.3). 
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Obr. 4.3 Efektivní výkon 
 
  
4.5 Výpočet objemové roztažnosti 
Aby bylo možné navrhnout parametry expanzní nádoby, je zapotřebí určit objemo-
vou roztažnost kapaliny. Nejdříve je zjištěn součinitel objemové roztažnosti  . 
V reometru se využívá MR kapalina 140CG, která obsahuje 40 objemových procent 
Fe částic a 60 objemových procent nosného oleje [15]: 
                                            
   (24)  
kde: 
          [K
-1
]     objemová roztažnost MR kapaliny 
       [K
-1
]     objemová roztažnost oleje 
          [K
-1
]     objemová roztažnost železných částic 
 
Pro teplotní roztažnost tedy platí [15]: 
                             
                  
         (25)  
kde: 
            [ml]     objem MR kapaliny po ohřátí 
           [ml]     původní objem MR kapaliny 
       [K]  rozdíl pracovní teploty MR kapaliny a teploty okolí 
 
Změna objemu MR kapaliny je tedy 4,6 ml. 
 
Olej, který se nachází ve zbytku reometru a neprochází štěrbinou, nebude tolik  
zahříván, a proto uvažujeme rozdíl teplot oleje ΔTL = 15K. 
                       
                       (26)  
kde: 
                [ml]     objem oleje po ohřátí 
           [ml]     původní objem oleje 
      [K]  rozdíl pracovní teploty oleje a teploty okolí 
 











































































































Na základě vypočítaných hodnota je dimenzována expanzní nádoba, jejíž minimální 
objem musí být 9 ml. 
 
4.6 Návrh cívky reometru 
Pro tuto koncepci je nutné vhodně navrhnout cívku reometru tak, aby intenzita mag-
netického pole v místě štěrbiny byla H =146 kA/m při budícím proudu 2 A. Rozměry 
magnetického obvodu ve tvaru C jsou navrženy s ohledem na velikost štěrbiny (Obr. 
4.4 a Obr. 4.5). 
Nejdříve je obvod analyzován jako obvod se vzduchovou mezerou, protože hodnoty 
intenzity magnetického pole jsme měli možnost měřit pouze pro vzduch. Jako první 
je spočítána magnetická indukce a je vypočítán magnetický odpor a specifikována 
délka obvodu. Také je vypočten magnetický tok. Nakonec je definován potřebný 
počet závitů pro proud 2 A. 
Rozměry pro štěrbinu reometru: 
            výška obvodu 
            šířka obvodu 
        výška průřezu C profilu 
        šířka průřezu C profilu 
          velikost vzduchové mezery 
Zadané hodnoty: 
          
    intenzita magnetického pole naměřená ve vzduchové 
mezeře 
       elektrický proud 
 
Materiálové konstanty: 
       
       permeabilita vakua 
       relativní permeabilita vzduchu 
 
 




















































































































Obr. 4.5 Schéma magnetického obvodu 
1-příruba, 2,3,6-části škrtící štěrbiny, 5-svorka, 7-cívka, 8-šroub 
Barevné označení materiálů: měď (mosaz), konstrukční ocel, nerezová ocel, hli-
ník (dural), plast 
 
Protože použitá ocel nemá lineární průběh B – H křivky, je provedeno vhodné prolo-
žení linearizační přímkou (Obr. 4.7). Směrnice této přímky určuje absolutní permea-
bilitu [15]: 




     
     
                (27)  
Velikost relativní permeability: 




          
       
      (28)  
Velikost plochy průřezu magnetického obvodu: 
           
                        (29)  
Rozměr průřezu mezery je zvětšen o poloměr mezery, čímž je započítán rozptylu 
magnetického toku. Efektivní velikost plochy průřezu magnetického obvodu: 
       
 
 
    
 
 
      
    
 
     
    
 
 
              
(30)  
Magnetická indukce uvnitř obvodu [15]: 
                
                     (31)  
  
 




























































Délka magnetického obvodu: 
                   
                           
                  (32)  
Magnetický odpor v ocelové části obvodu [15]: 
  
  
       
 
     
                         
              (33)  
Magnetický odpor vzduchové štěrbiny: 
    
  
        
 
           
                    
              (34)  
Magnetický odpor celého obvodu se vzduchovou štěrbinou: 
                   
                         (35)  
Magnetický tok obvodem se vzduchovou mezerou [15]: 
                          
 
                     
  
              
(36)  





       
 
 
                    
 
             (37)  
Počet závitů cívky je tedy 197. 
 
 
4.6.1 Kontrola magnetického obvodu s MR kapalinou 
Hodnoty magnetické indukce máme naměřeny pouze na vzduchu. V provozu ale 
bude v mezeře magnetického obvodu magnetoreologická kapalina. Podmínkou pro 
úspěšný návrh efektivního obvodu je to, že se hodnota magnetické indukce B s MR 
kapalinou nedostane za zlom v průběhu B – H křivky pro danou MR kapalinu. Tako-
vému stavu se chceme vyhnout ze dvou důvodů.  
Prvním z nich je to, že B – H charakteristika nemá lineární průběh, přičemž hodnota 
absolutní permeability     je určena její směrnicí. Na základě volby pracovního 
bodu P je proto provedena linearizace B – H křivky. Následně vypočtená hodnota 
magnetické indukce musí ležet v oblasti grafu, která je vymezena právě pracovním 






















































































Druhým důvodem je to, že za zlomem dochází pouze k malé změně magnetické in-
dukce při velké změně hustoty magnetického indukčního toku. Zlom v B – H křivce 
lze vysvětlit jako stav nasycení feromagnetika vnějším polem [16]. Proto je neefek-
tivní, aby se hodnota magnetické indukce nacházela v B – H křivce za zlomem 
v jejím průběhu. Na konci výpočtu proto musí proběhnout kontrola, zda se pohybu-
jeme v oblasti vymezené pracovním bodem a zda hodnota magnetické indukce ne-
překračuje zlom v B – H křivce. 
 
V B – H diagramu vyznačíme pracovní bod P (Obr. 4.6). Tento bod je volen libovol-
ně, ale optimální je jeho volba na zlom v B – H křivce. Bodem P a počátkem je pro-
ložena linearizační přímka (v Obr. 4.6 vyznačena červeně). Ze směrnice této přímky 
se určí absolutní permeabilita MR kapaliny μMR jako směrnice této přímky a platí: 




        
        
                (38)  
Relativní permeabilita MR kapaliny: 
     
   
  
 
          
       
       (39)  
Magnetický odpor mezery s MR kapalinou: 
    
  
      
 
           
                    
              (40)  
Magnetický odpor celého obvodu s MR kapalinou: 
                    
                         (41)  
Pro obvod poté platí rovnost, ze které lze určit magnetický indukční tok: 
                
  
    
 
     
         
              (42)  
Hodnota magnetické indukce pro obvod s MR kapalinou: 
    
   
   
 
          
          
         (43)  
Vynesením magnetické indukce BMR do Obr. 4.6 (zeleně) je jasně patrné, že hodnota 
leží v odhadnuté pracovní oblasti (tedy oblasti, kde jsme provedli linearizaci perme-
ability) a podmínka proveditelnosti výpočtu je proto splněna. Zároveň hodnota mag-

































































Obr. 4.6 B - H křivka MR kapaliny MRF 140CG 
 
Obdobný postup je zapotřebí aplikovat pro kontrolu ocelové části obvodu. Magnetic-
ká indukce pro ocelovou část obvodu je: 
  
   
  
 
          
         
         (44)  
Hodnota magnetické indukce (označena zeleně) se v B – H křivkce oceli se pohybuje 
v linearizované oblasti (označená červeně)(Obr. 4.7) a zároveň nepřekračuje zlom 
v průběhu B – H křivky. 
 
 


































































































4.6.2 Návrh průměru drátu 
V cívce bude protékat proud, který umožní indukovat intenzitu magnetické indukce 
až 200 kAm-1 a je proto zapotřebí navrhnout vhodný průměr drátu cívky, aby nedošlo 
k jeho poškození. Pro výpočet proudu je tedy z velké části opakován výpočet 
z kapitoly 4.6 a podkapitoly 4.6.1. 
 
Magnetická indukce uvnitř obvodu pro intenzitu magnetické indukce 200 kAm-1: 
                     
                     (45)  
A jemu odpovídající magnetický indukční tok pro obvod se vzduchem při 200 kAm-1: 
                         
                (46)  
Magnetický indukční tok pro obvod s MR kapalinou při 200 kAm-1: 
     
        
    
 
                    
          
              (47)  




    
    
   
 
          
          
        (48)  
Magnetická indukce pro ocel při 200 kAm-1: 
   
    
  
 
          
          
         (49)  
Podmínka použitelnosti výpočtu je pro mezeru s MR kapalinou i pro ocelovou část 
obvodu je splněna (viz kapitola 4.6.1). 
 
Proud procházející obvodem při požadované hustotě magnetické indukce: 
   
        
 
 
                    
   
        (50)  
           Zvolená proudová hustota 
 
Průměr drátu: 
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4.6.3 Konstrukční řešení magnetického obvodu 
Analytický výpočet nám umožnil udělat jednoduchý návrh cívky. U reálné konstruk-
ce magnetického obvodu může dojít k nežádoucímu rozptylu magnetického toku. 
Důsledkem tohoto jevu může dojít k výraznému snížení magnetické indukce pod 
námi požadovanou hodnotu. Analýza tohoto problému překračuje možnosti běžného 
analytického řešení uvedeného v předchozích kapitolách, a proto byla provedena 
numerická simulace metodou konečných prvků pomocí programu ANSYS WOR-
KBENCH. 
U prvního návrhu (Obr. 4.8) jsou jednotlivé destičky železa odděleny pouze tenkými 
vrstvami měděných destiček, které mají malou magnetickou vodivost. Tloušťka mě-
děných destiček není dostatečně silná - tudíž i odpor je příliš malý a magnetická in-
dukce je výrazně rozptýlena. Takovéto řešení je tedy nevyhovující a musí být prove-
dena modifikace obvodu.  
 
 
Obr. 4.8 Magnetický tok štěrbinami (řez v polovině štěrbin), první návrh 
 
V druhém návrhu (Obr. 4.9) jsou měděné destičky zvětšeny. Je zde ale patrný rozptyl 
magnetické indukce ještě před vstupem do škrtící štěrbiny (červeně označeno). Proto 


























































































































Obr. 4.9 Magnetický tok štěrbinami, druhý návrh 
 
Třetí návrh je již z velké části tvořen měděnými částmi se zámky zapadajícími do 
ocelové části obvodu (Obr. 4.10). U tohoto provedení je rozptyl magnetického toku 
stále patrný v oblasti vyznačené červeně (Obr. 4.11). 
 
 




































































Obr. 4.11 Řez štěrbinami, třetí návrh 
(uvedené hodnoty magnetické indukce v mT) 
 
Po třetím návrhu následuje už jen drobná úprava rozměrů pro další zlepšení výsledků 
hodnot magnetické indukce uvnitř štěrbiny (Obr. 4.12). Konkrétně došlo ke zlepšení 
indukce cca o 10%. 
 
 
Obr. 4.12 Magnetický tok štěrbinami, finální návrh 


































































Obr. 4.13 Řez štěrbinami, finální provedení 
(uvedené hodnoty magnetické indukce v mT) 
 
MKP analýza umožnila optimalizaci magnetického obvodu, která by jinak byla ana-
lyticky téměř nemožná. 
 
4.7 Popis konstrukčních uzlů finální varianty 
 
4.7.1 Škrtící štěrbina a magnetický obvod 
 
Škrtící štěrbina a magnetický obvod (Obr. 4.14) jsou ústřední části reometru, na je-
jímž správném navržení je přímo závislá funkčnost celého zařízení. Škrtící štěrbiny 
(1 - pro přehlednost jsou tyto díly označeny červeným obdélníkem) vzniknou z osmi 
tvarově jednoduchých dílů (podrobnosti týkající se použitých materiálů a návrhu 
obvodu jsou uvedeny v podkapitole 4.6). Tyto díly jsou vzájemně slepeny, čímž je 
zajištěn případný únik MR kapaliny. Po slepení jsou dílce sešroubovány dvěma 
šrouby (2). Následně je možno těmto dílům přebrousit povrch pro správnou funkci 
těsnění. Škrtící štěrbina je ustavena na přírubě (11) pomocí ustavovacích kamenů (3) 
a prostor mezi nimi je utěsněn pomocí těsnění. Magnetický obvod (4) je připevněn 
k dílům tvořících škrtící štěrbinu pomocí šroubů z oceli (7). Cívka je připevněna po-
mocí dvou svorek se šrouby (5). Nakonec je celý dílec zkompletován přišroubová-
ním protilehlé příruby. Připevnění válců obtoku je umožněno pomocí další sady pří-
rub (8), které slouží k uchycení válce hydraulického by-passu. Tato příruba má dráž-
ky pro O-kroužky pro utěsnění chladícího okruhu a válce s MR kapalinou. Samotné 
spojení hydraulického válce a příruby je realizováno pomocí pojistných kroužků pro 
ložiska. Takovéto kroužky mají vyšší axiální únosnost než klasické ségrové pojistky. 





























































































V poslední řadě je nutné zmínit prostor pro zavedení teplotního senzoru sloužícího 
pro měření teploty v místě škrcení (10). 
 
 
Obr. 4.14 Konstrukce škrtící štěrbiny a magnetického obvodu 
 
4.7.2 Primární hydraulický válec a chlazení 
 
Hlavní část primárního válce (Obr. 4.15) je vyrobena z honované trubky (1) o vnitř-
ním průměru 32 mm, přesnosti H8 a tloušťce stěny 5 mm. K válci jsou přivařeny spo-
jovací trubky (6), které slouží k připojení válce obtoku. Na koncích primárního válce 
jsou vsazeny ucpávky, které umožňují přesné vedení pístnice. Tyto ucpávky jsou 
utěsněny O-kroužky. V konci ucpávky je hřídelový těsnící kroužek (10) zamezující 
úniku oleje z válce. Uložení ucpávky a pístní tyče je H7/f7. Ucpávka je připevněna 
víčkem (4). Obě víčka jsou opatřena vyfrézovanými drážkami, umožňující snadné 
sešroubování dílů. Na horním víčku je přivařena trubka, která slouží k upnutí reomet-
ru k rámu Gillop. Píst reometru je opatřen těsněními od firmy Trelleborg. Sortiment 
této firmy je využit i u plovoucích pístů v dalších částech reometru.  K pístu jsou 
pístní tyče uchyceny přes závit, přičemž spodní pístní tyč (2) je uchycena větším 























































































Obr. 4.15 Konstrukce primárního hydraulického válce 
 
4.7.3 Válec obtoku 
Válec obtoku (Obr. 4.16) je vytvořen z honované trubky (1) o vnitřním průměru 45 
mm, přesnosti H8 a tloušťce stěny 3,5 mm. Na horní část trubky je nalisován dílec 
(10) sloužící k našroubování hydraulického šroubení (8). Konkrétně se jedná o šrou-
bení EO 24° firmy Parker. Nejvhodnější bude otvor se závitem na EO spojku vrtat po 
nalisování výše zmíněného dílu. EO šroubení umožňuje rychlé odpojení válce obtoku 
od primárního válce.  Dále je do honované trubky vysoustružen vnitřní závit sloužící 
pro připevnění expanzní nádoby (5), která umožňuje pomocí plovoucího pístu absor-
bovat změnu objemu oleje a MR kapaliny vlivem teplotní roztažnosti. K víčku je 
připevněn autoventilek (9) pro plnění nádoby dusíkem. Ve víčku expanzní nádoby je 
díra se závitem sloužící pro přišroubování podpůrné konstrukce. Oba díly expanzní 
nádoby mají vyfrézovány drážky pro klíč, aby bylo možné díly sešroubovat, případně 
demontovat. Pro vytvoření chladícího okruhu reometru je připevněn díl (4) vyrobený 
z plastové trubky. Tato trubka je navlečena na válec by-passu. O-kroužky zajišťují 
chladící okruh proti úniku kapaliny. K připojení vody je použita hadicová spojka s 
hadicí (3). Chladící okruh v horní a dolní části reometru je spojen pomocí propojova-
cí hadice viditelné na řezu D – D (11). Detail F zobrazuje drážku pro pojistný krou-



























































































reometru s výjimkou expanzní nádoby, která je nahrazena víčkem s odvzdušňovacím 
šroubem. Liší se také plovoucí píst, který je osazen odvzdušňovacím šroubem. 
 
 
Obr. 4.16 Konstrukční provedení válce obtoku 
 
 
4.8 Uvedení reometru do provozu.  
Pro správnou funkci je zapotřebí správné naplnění reometru MR kapalinou a olejem. 
Zásadní je kvalitní odvzdušnění systému. Postup se skládá z několika kroků. Prvním 
z nich je vložení plovoucích pístů do reometru (1B), přičemž poloha spodního pístu 
je zajištěna našroubováním přípravku (1C). Následuje nalití MR kapaliny (1D) a její 
odvzdušnění vložením plovoucího pístu s odvzdušňovacím šroubem (1A) (Obr. 
4.17a). Při nalévání oleje je důležité zajistit správnou polohu pístu v primárním válci 
vůči plovoucím pístům. To je zajištěno dalším přípravkem (2D). Po zajištění správné 
polohy je možné nalít olej (2A) po hladinu vyznačenou na obrázku. Následuje na-
šroubování expanzní nádoby (2B), dolití oleje a vložení plovoucího pístu expanzní 
nádoby (2C), přes který je olejová náplň odvzdušněna. Proto, aby se plovoucí píst při 





























































































Obr. 4.17 Plnění reometru I 
a) Plnění MR kapalinou b) plnění horní části olejem 
 
Otočením reometru a odšroubováním prvního přípravku je možné naplnit zbývající 
prostory olejem (3A) (Obr. 4.18a). Nejprve je nalit olej po hladinu vyznačenou na 
obrázku. Přišroubováním víčka (3B) a po dolití oleje je možné prostor s olejovou 
náplní odvzdušnit. Nakonec můžeme reometr otočit do původní polohy, odstranit 
přípravek zajišťující polohu pístu, našroubovat víčko (4A) a nádobu naplnit tlako-
vým dusíkem (4B) (Obr. 4.18b). Po upnutí reometru do rámu je zapotřebí zapojit 
hadice s chladící kapalinou a snímač teploty. Před měřením se reometr musí natem-
perovat na pracovní teplotu a následně je možné začít měřit. 

































































Obr. 4.18 Plnění reometru II 
a) Plnění spodní části olejem b) plnění expanzní nádoby 
 
4.9 Dekontaminace reometru 
Při čištění reometru je reometr odpojen, je odmontován chladící okruh, vypuštěn olej 
(například pomocí spodního víčka) a odpojen primární válec odšroubováním EO 
šroubení. Při čištění je výhodné využít plovoucí písty, pomocí nichž lze MR kapalinu 
vytlačit z válců. 
 
 
4.10 Ekonomická rozvaha 
Pro stanovení orientační ceny reometru je uvedena základní cenová rozvaha, která 
zahrnuje cenu hlavních dílů reometru. Nejvyšší cenovou položkou jsou hydraulické 
honované válce. Náklady na výrobu reometru jsou velmi závislé na ceně výroby, 
kterou nelze dopředu s dostatečnou přesností zjistit. V následující tabulce jsou uve-
deny přibližné ceny materiálu k 13.4.2013. 
 
Tab. 4.1 Cenová rozvaha  
Materiál Rozměr Cena [Kč] 
Honovaná trubka na hydraulický válec Tr32x5-1000 1606 
Honovaná trubka na vedlejší válec Tr45x3,5-1000 1057 
Hutní materiál  1050 
Spojovací materiál  210 



























































































Trubka chlazení, měděný drát  150 
cena celkem  4073 
  
 





























































5.1 Vývoj reometru 
Při navrhování reometru vznikly celkem čtyři koncepce reometru. Po četných kon-
zultacích byla vybrána koncepce 2B, které byla věnována nevětší pozornost. Nejvý-
raznější přidanou hodnotou zvoleného konceptu je možnost poměrně jednoduše 
změnit části reometru. Zejména je tato možnost užitečná v případě škrtící štěrbiny. Je 
také možné vyrobit několik tvarů škrtící štěrbiny a sledovat vliv tvaru štěrbin na vý-
sledný tvar F – v závislosti. Na základě zvolené koncepce bylo provedeno několik 
výpočtů. Zejména byl navržen a optimalizován magnetický obvod. Dále byl vypočí-
tán přetlak 8,9 MPa. Tuto hodnotu je nutné ověřit experimentálně. V průběhu této BP 
byla koncepce 2B několikrát předělávána a upravována. Obr. 5.1a zobrazuje stav 
konstrukce zhruba k polovině akademického roku 2012/2013. S přibývajícími počty 
změn byla koncepce rozdělena na dvě varianty. Na Obr. 5.1c) je finální varianta 2B-





Obr. 5.1 Vývoj reometru 






















































































































Obr. 5.2 Řez finální variantou 
 
 
5.2 Možné problémy po uvedení do provozu 
Při řešení BP bylo zjištěno několik problémů či nejasností, které bude možno objas-
nit až experimentálně, případně se mohou stát tématem navazujících prací. Jedná se 
zejména o tyto oblasti:  
 
 Ověření velikosti vnitřního přetlaku, při kterém již nedochází ke kavitaci 
 Ověření těsnosti systému - je nutné zajistit stoprocentní těsnost dílů v oblasti 
škrtící štěrbiny, protože reometr musí být schopen odolávat vnitřnímu přetla-
ku 
 Těsnost chladícího okruhu 
 CFD simulace oblasti škrcení – před samotnou výrobou přírub by bylo vhod-
né provést CFD simulaci proudění v tlumiči pro ověření velikosti hydraulic-
kých odporů v přechodových částech reometru (spojení válců, oblast přírub  
u škrtících štěrbin) a případně upravit geometrii daných součástí (například 
vhodným sražením hran) 



























































































Byla navržena konstrukce nízkotlakého pístového reometru určeného pro experimen-
tální zjišťování MR kapalin v dlouhodobé zátěži. Z navrhovaných koncepcí byla na-
konec vybrána varianta s by-passem, ve které dochází ke škrcení kapaliny mimo 
prostor primárního válce. Pro snížení objemu MR kapaliny je v reometru kombino-
vána olejová pracovní náplň spolu se zkoumaným vzorkem MR kapaliny. Při kon-
strukci byl brán zřetel na co možná nejjednodušší vyrobitelnost a sestavitelnost reo-
metru. Dále byla zohledněna dostupnost normalizovaných dílů. V navrženém reome-
tru je oboustranně uložená pístnice s přesným vedením a mazáním pomocí pracovní 
náplně (olej), což byl zároveň základní požadavek na nový reometr. Jednou 
z nejproblematičtějších částí reometru byla konstrukce škrtící štěrbiny. Pomocí ana-
lytických vztahů byly navrženy základní rozměry. Následně byla provedena MKP 
analýza za účelem optimalizace magnetického obvodu. Dále bylo řešeno chlazení, 
které je tvořeno upravenou plastovou trubkou navlečenou na válec by-passu. Takové-
to řešení zajištěné O-kroužky by mělo zajistit dostatečnou těsnost. Teplota je měřena 
teplotním senzorem, který je uložen v blízkosti škrtící štěrbiny.   
Všechny počáteční cíle byly splněny. Jelikož se zatím jedná o čistě virtuální kon-
strukci, zůstávají některé otázky zatím nezodpovězeny. Experimentálně bude nutno 
zjistit zejména jaká je nejvhodnější velikost vnitřního přetlaku a zda je tvar škrtících 
štěrbin vyhovující. Dále by bylo vhodné vytvořit nebo nalézt program, který by zpra-
covával a archivoval naměřená data. 
 
  




























































SEZNAM POUŽITÉ LITERATURY 
[1]  DOMÍNGUEZ-GARCÍA, P. S. MELLE a M.A. RUBIO. Morphology of 
anisotropic chains in a magneto-rheological ﬂuid during aggregation and …. 
Journal of Colloid and Interface Science. Madrid: Elsevier, 2008, č. 333, s. 
221-29. 
[2]  PARLAK, Z. T. ENGIN a I. ÇALLı. Optimal design of MR damper via finite 
element analyses of fluid dynamic and magnetic field. Mechatronics. Sakarya: 
Elsevier, 2012, č. 22, s. 890-903. 
[3]  ROUPEC, J. Mezní a degradační procesy magnetoreologických tlumičů 
odpružení. Brno: 2011. Disertační práce. Vysoké učení technické, Fakulta 
strojního inženýrství. 
[4]  JANALÍK, J. a P. ŠŤÁVA. Mechanika tekutin. Ostrava: Vysoká škola báňská, 
2009. 
[5]  BARTOVSKÁ, L. a M. ŠIŠKOVSKÁ. Co je co v koloidní chemii- výkladový 
slovník. Praha: VŠCHT Praha, 229 s.. 
[6]  CHROBÁK, J. Analýza vlastností provozních kapalin. Brno: 2012. Diplomová 
práce. Vysoké učení technické, Fakulta elektrotechniky a komunikačních 
technologií. 
[7] POYNOR, J. C. Innovative Design for Magnet-Rheological Dampers. 
Blacksburg: 2001. Diplomová práce. Virginia Polytechnic Institute and State 
University. 
[8]  YANG, G. et al. Large-scale MR fluid dampers: modeling and dynamic 
performance considerations. In: Engeneering structures. Notre Dame: Elsevier, 
2002, s. 309-23. 
[9]  DIXON, J. C. The Shock Absorber Handbook. Second edition. Chippenham: 
Antony Rowe Ltd, 2007. ISBN 978-0-470-51020-9 (HB). 
[10]
  
HAMID, R. K. A Semiactive Vibration Control Design Suspension Systems 






MILECKI, A. a M. HAUKE. Application of magnetorheological fluid in 
industrial shock absorbers. Mechanical System and Signal Processing. Elsevier, 
2011, č. 28, s. 528-41. 
[12]
  
AHMADIAN, M. a A. J. NORRIS. Experimental analysis of 
magnetorheological dampers when subjected to impact and shock loading. 
Communications in Nonlinear Science and Numerical Simulation. Blacksburg: 
Elsevier, 2008, č. 13, s. 1978-85. 
[13] BERETEU, L. et al. Study and tests of a semi-active damper using complex 




SAPINSKI, B. An experimental electromagnetic device for a 
magnetorheological damper. Journal of Theoretical and Applied Mechanics. 


































































HALLIDAY, D. R. RESNICK a J. WALKER. Fyzika: Vysokoškolská učebnice 
obecné fyziky. Brno: VUTIUM, 2001. 
[16] SEDLÁČEK, J. a M. STEINBAUER. Magnetické obvody. dostupné z: 
http://www.utee.feec.vutbr.cz/files/predmety/BEL1/Multimed_uc/BEL1_blok6.p
df [online]. 2011. 
[17]
  
WORKBENCH, A. Magnetic B - H curves. 2010. 
[18]
  
NOVÁČEK, V. Technologie výroby magnetoreologických kapalin. Brno: 2009. 
Bakalářská práce. Vysoké učení technické, Fakulta strojního inženýrství. 
[19]
  
































































SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK, SYMBOLŮ A VELIČIN 
SEZNAM POUŽITÝCH SYMBOLŮ A VELIČIN 
τ [Pa] smykové napětí 
η [Pa.s-1] dynamická viskozita 
du/dx [m.s
-1
] gradient rychlosti 
τp [Pa] mez toku 
ηB  viskozita pro Binghamský model 
ρ [kg.m-3] hustota kapaliny 
Re [-] Reynoldsovo číslo 
r [m] poloměr zkušebního tělíska 
Fx [N] síla působící na zkušební těleso 
g [m.s
-2
] gravitační zrychlení 




φ [rad] úhlová dráha 
ω [rad.s-1] úhlová rychlost 
K  konstanta pro daný rotační reometr 
l [m] délka kapiláry 
Fτ [N] síla generovaná velikostí meze toku 
Fη [N] síla způsobená viskozitou materiálu 
Ff [N] třecí síla 
Q [m
3






] plocha pístu 
R1 [m] poloměr pístu 
R2 [m] vnitřní poloměr válce 
h [m] tloušťka stěny válce 
Ed [J] disipovaná energie 
Ei [J] energie na vstupu 
Fd [J] síla vyvinutá v tlumiči 
T [s] perioda 
V1 [m
3
] objem v expanzní nádobě ve stavu jedna 
V2 [m
3
] objem v expanzní nádobě ve stavu dva 
p1 [Pa] tlak v expanzní nádobě ve stavu jedna 
p2 [Pa] tlak v expanzní nádobě ve stavu dva 
Sp0 [m
2
] plocha pístu původního reometru 
Sp1 [m
2
] plocha pístu navrhovaného reometru 
Ss0 [m
2
] plocha štěrbiny původního reometru 
Ss1 [m
2
] plocha štěrbiny navrhovaného reometru 
Kp [-] hydraulický poměr 
Dp0 [mm] průměr pístu původního reometru 
dp0 [mm] průměr pístnice původního reometru 
ds0 [mm] velký průměr štěrbiny původního reometru 
Ds0 [mm] malý průměr štěrbiny původního reometru 
Dp1 [mm] průměr pístu navrhovaného reometru 
































































Dp2 [mm] průměr válce by-passu 
l [mm] délka štěrbiny nového reometru 
g [mm] šířka štěrbiny nového reometru 
Z1 [mm] zdvih primárního válce 
Z2 [mm] výška válce by-passu 
vp [mm] vůle a prostor pro plovoucí píst 
v0 [m.s
-1
] rychlost pístu pro zdvih 50 mm 
ω0 [rad.s
-1
] úhlová rychlost pro zdvih 50 mm 
z0 [mm] zdvih (50 mm) 
f0 [Hz] frekvence pulzací při zdvihu 50 mm  
Fmax [N] maximální síla na pístnici 
pGk [Pa] tlak v expanzní nádobě 
Sp2 [m
2
] plocha pístu expanzní nádoby 
v2 [m.s
-1
] rychlost pro zdvih 150 mm 
f2 [Hz] frekvence pulzací pro zdvih 150 mm 
Pef [W] efektivní hodnota výkonu 
βMR [K
-1
] objemová roztažnost MR kapaliny 
βL [K
-1
] objemová roztažnost oleje 
βFe [K
-1
] objemová roztažnost železných částic 
VMR1 [ml] objem MR kapaliny po ohřátí 
VMR0 [ml] původní objem MR kapaliny 
ΔTMR [K] rozdíl pracovní teploty MR kapaliny a teploty okolí 
VL1 [ml] objem oleje po ohřátí 
VL0 [ml] původní objem oleje 
ΔTL [K] rozdíl pracovní teploty oleje a teploty okolí 
H [mm] výška magnetického obvodu 
D [mm] šířka magnetického obvodu 
T [mm] výška C profilu 
W [mm] šířka C profilu 
Hvz [kA.m
-1
] intenzita magnetického pole naměřená ve vzduchové me-
zeře 
I [A] proud 
μ0 [H.m
-1
] permeabilita vakua 
μvz [-] relativní permeabilita vzduchu 
μz [H.m
-1
] absolutní permeabilita ocelové části obvodu 
μrz [-] relativní permeabilita ocelové části obvodu 
Sz [m
2
] plocha průřezu magnetického obvodu 
Sef [m
2
] efektivní velikost plochy průřezu magnetického obvodu: 
Bc [T] magnetická indukce uvnitř obvodu 
L0 [m] délka magnetického obvodu 
Rz [H
-1
] magnetický odpor v ocelové části obvodu 
Rvz [H
-1
] magnetický odpor vzduchové štěrbiny 
Rmvz [H
-1
] magnetický odpor celého obvodu se vzduchovou štěrbi-
nou 
θvz [Wb] magnetický tok obvodem se vzduchovou mezerou 
N [-] počet závitů cívky 
U [V] napětí 
μMR [H.m
-1
] absolutní permeabilita MR kapaliny 
  




























































μrMR [-] relativní permeabilita MR kapaliny 
RMR [H
-1
] magnetický odpor mezery s MR kapalinou 
RmMR [H
-1
] magnetický odpor celého obvodu s MR kapalinou 
θMR [Wb] magnetický tok obvodem s MR kapalinou 
BMR [T] hodnota magnetické indukce pro obvod s MR kapalinou 
Bz [T] magnetická indukce pro ocelovou část obvodu 
Bc2 [T] magnetická indukce uvnitř obvodu pro intenzitu magne-
tické indukce 200 kAm-1 




BMR2 [T] magnetické indukce pro MR kapalinu při 200 kAm
-1
 
BZ2 [T] magnetická indukce pro ocel při 200 kAm
-1
 





] proudová hustota 
S [mm
2
] průřez drátu 
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MR - magnetoreologická kapalina 
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a b s t r a c t
The paper presents investigation results of a semi-active industrial shock absorber with
magnetorheological (MR) ﬂuid, which is capable of controlling the stopping process of
moving objects, e.g. on transportation lines. The proposed solution makes it possible to
adjust the braking force (by electronic controller) to the kinetic energy of the moving
object. The paper presents an overview of passive shock absorbers. Next, the design
concept of a semi-active shock absorber with the MR ﬂuid is proposed. The theoretical
model and the simulation model of the MR absorber and the stopping process are
presented. The paper reports investigations of a prototype MR shock absorber used to
stop a mass moving on an inclined plane. The braking force of the absorber was changed
by an electronic control system according to the current position of the moving mass.
Finally, the simulation and investigation results are discussed and compared.
& 2011 Elsevier Ltd. All rights reserved.
1. Introduction
The gentle stopping of elements moving with high velocities on a production line is a serious problem in many
industrial applications. The stopping process is usually performed by passive hydraulic shock absorbers, which protect the
moving elements and other production line devices against high dynamic forces. The industrial absorbers produced today
are able to ensure the gentle stopping of elements with kinetic energy in the range from 0.1 J to even 30 000 J, on braking
distances from 5mm to 400mm. The most commonly used absorbers dissipate energy from 10 J to 80 J on distances from
20mm to 100mm. Leading companies producing industrial shock absorbers are ACE, Festo and ITT Enidine Inc.
Theoretically the optimal breaking process occurs when the breaking force is constant on the whole stroke of the
absorber [1]. The passive shock absorbers which are in use now do not guarantee this. The braking force of these absorbers
is not constant, and, as a result, the stopping process is not optimal. Therefore there is a need for improvement. Recently,
semi-active devices, also called ‘‘intelligent’’ devices, have been proposed for the damping of vibrations and oscillations.
The parameters of these devices, like the movement opposite force, can be continuously changed with minimal energy
requirements. They utilise electrorheological (ER) or magnetorheological (MR) ﬂuids. Such ﬂuids can be quite attractive for
industrial applications in the stopping of moving elements on production lines. Compared to conventional electro-
rheological solutions, MR devices are stronger and can be operated directly from low-voltage power supplies [2]—this is
why MR ﬂuids are much more often used.
MR ﬂuids belong to the general class of smart materials whose rheological properties can be modiﬁed by applying a
changing electric or magnetic ﬁeld. These ﬂuids have been known since the late 1940s when Winslow [3] suggested their
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journal homepage: www.elsevier.com/locate/ymssp
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ﬁrst potential engineering application. Nowadays, MR ﬂuids are commercially offered, especially by Lord Corp. and
BASF Corp.
The experimental and theoretical studies reported in the present paper are focused on the application of MR ﬂuid
devices to the control of braking forces generated by industrial shock absorbers subjected to impact loading. The
experimental results are compared with the predictions of a theoretical and simulation model.
2. Passive industrial shock absorbers
Typical shock absorbers are based on a hydraulic cylinder with a spring [1,4]. Fig. 1 shows two typical solutions. In the
ﬁrst solution the cylinder chambers are connected by a valve with oriﬁces (Fig. 1a). In the second case there is a gap
between the cylinder and the piston (Fig. 1b). When a load hits the shock absorber piston rod, the movement of the piston
forces the hydraulic ﬂuid to ﬂow through oriﬁces or gaps. These absorbers are quite well recognised and described in
literature.
The paper [5] presents the state of the art in passive and active devices used in structural control systems. The ﬁrst
group encompasses a range of devices for enhancing structural damping, stiffness and strength. The second group includes
active, hybrid and semi-active systems with controllable ﬂuids. These systems use sensors, controllers and real-time
information processing for control of damping forces. The cited paper includes an assessment of the state of the art and
state of the practice of this exciting, and still evolving, technology.
Awrejcewicz et al. presented, in several publications, different aspects of theoretical, computational and experimental
analysis of control of nonlinear dynamical systems with impacts. The overview of the most recent developments of such
systems is presented in volume [6], which contains the invited papers presented at the Ninth International Conference
‘‘Dynamical Systems—Theory and Applications’’, held in 2007. One of those papers [7] investigates the dynamics of a
material point moving in a gravitational ﬁeld and colliding with a moving limiter. The authors sketched the overall picture
of dynamic behaviour of the system, based on their analytical research and results of computations. They considered some
very characteristic features of impacting systems, such as border-collisions and grazing impacts, which often lead to
complex chaotic one-dimensional motion. Another paper [8] describes the transient in a nonlinear two-degrees-of-
freedom system. It consists of a linear oscillator with a relatively big mass, which is an approximation of some continuous
elastic system, and an essentially nonlinear absorber. Results of the simulation and analytical investigations of such
system are presented. The impact dynamics control is also studied using delay feedback in [9,10]. A control of one- and
two-degrees-of-freedom vibro-impact system with a delay is analysed there. The analytical approach to estimate the delay
control coefﬁcient is proposed and used for stabilisation of the system, composing and illustrating an effective control
mechanism.
Real dynamic systems are always nonlinear. Therefore, there is a problem of how to measure existing forces and how to
predict future impact forces that act in a nonlinear system. This problem is important in the control of damping of impact
forces. E.g., a novel procedure to identify an impact load that acts on a nonlinear system is described in [11]. The problem
of force prediction is solved by applying a stabilisation technique. In [12] a hydraulic damper is developed to generate a
shock wave. The working principle of the damper is explained and the corresponding mathematical model is established.
Paper [13] discusses the model identiﬁcation of a continuously variable, electrohydraulic semi-active damper for a
passenger car. A neural network is used to model the dynamic damper behaviour. The damper excitation signals are
optimised. A validation of the proposed procedure shows that models identiﬁed from the data measured using the
optimised excitations are considerably more accurate than those identiﬁed from data obtained using conventional random
phase excitations. The article [14] discusses a new principle of active vibration control of ﬂexible structural components
with a controlled piezo-damper. Efﬁcacy of the damper is demonstrated in mitigating vibration of a single-degree-of-
freedom primary system. Effects of various parameters are studied to reveal the existence of optimum control parameters
in controlling free vibration.
The braking force of a typical passive hydraulic shock absorber depends on the piston cross-section area, Ap and the
pressure difference in piston chambers, Dp
Fb ¼ ApDp: ð1Þ
Valve 
Fig. 1. Examples of typical hydraulic shock absorbers: (a) with a by-pass valve and (b) with an oriﬁce between the piston and cylinder.
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From Bernoulli’s equation we can obtain the following equation for ﬂuid ﬂow Qa through a gap in a valve (also between
cylinder chambers):






where vp—absorber piston speed during the stopping process, a—oriﬁce discharge coefﬁcient (0.3–0.6 for hydraulic oil),
Af—gap cross-section area, and r—ﬂuid density.





This equation shows that the braking force is not constant and decreases proportionally to the square of piston velocity.
At the beginning it is much higher than at the end, which means that the moving element is temporarily exposed to high
deceleration. It is usually required that the moving element stops just before reaching the end of the absorber stroke.
Therefore, when the velocity of the element changes; the braking force should be adjusted accordingly. To fulﬁl this
requirement, the throttle oriﬁce cross section area Af should be changed according to the piston velocity or at least to the
piston position.
In Fig. 2, examples of such adjustable absorbers are shown. The most commonly used type has several oriﬁces along the
cylinder (Fig. 2b). The oriﬁces are closed one after the other when the piston moves. In this type of shock absorber, the
braking force decreases proportionally to the square of piston velocity, but simultaneously increases stepwise, when
consecutive oriﬁces are closed. A model permitting the calculation of parameters of this shock absorber is given in [15].
Oriﬁce areas and their positions are calculated using the equation of motion for an inertial load.
3. Industrial shock absorber with magnetorheological ﬂuid
3.1. State of the art
Magnetorheological ﬂuids were discovered and developed in the late 1940s. In the last 20 years many attempts have
been made to apply MR ﬂuids in dampers, brakes, clutches and other energy dissipating devices. An MR damper is one of
the more promising devices used for oscillation reduction in structures. Such a damper is a semi-active control device
which can generate a force according to applied electric current. The electrical energy required by such a damper is
minuscule (a fewWatts) while the dissipated energy can reach hundreds of Watts. The speed of its response is in the range
of milliseconds. The results of research on the theory and application of MR ﬂuids has been published in many papers
[16–19]. For example, Wereley and Pang developed nonlinear quasi-steady ER and MR damper models using an idealised
Bingham plastic shear ﬂow mechanism [20]. The models are based on parallel plate or rectangular duct geometry, and are
compared to 1D axisymmetric models.
Magnetorheological ﬂuid is a suspension of ferromagnetic particles in a carrier liquid, usually mineral oil, synthetic oil,
water or glycol. Ferromagnetic particles are soft iron particles, e.g. carbonyl iron (sometimes cobalt or nickel) with a
diameter of 3–10mm. The percentage of ferromagnetic particles in the liquid is usually in the range of 20–50% (max. 85%).
Proprietary additives similar to those applied in commercial lubricants are commonly added to discourage gravitational
settling and promote particle suspension, enhance lubricity, modify viscosity, and inhibit wear. Normally, MR ﬂuids are
free ﬂowing liquids with a consistency similar to motor oil. However, in the presence of an applied magnetic ﬁeld, the iron
particles acquire a dipole moment aligned with the magnetic ﬁeld, which causes particles to form linear chains parallel to
the ﬁeld. The ﬂuid greatly increases its apparent viscosity, to the point of becoming a viscoelastic solid.
In the last few years, a number of MR ﬂuid-based devices have been researched all over the world. One of the most
popular applications is a semi-active suspension system [4,21,22] used in the automobile industry. Such systems are mass
produced by Delphi Corp. (Delphi’s MagneRideTM). Examples of devices with the MR ﬂuid include not only linear but also
rotary dampers [18,23,24] and brakes [25]. Other potential applications include the absorption of shocks of off-road
motorcycle systems [26] and seismic response reduction in buildings and bridges [16,18,23,27]. MR damper designs
Fig. 2. Examples of hydraulic shock absorbers with oriﬁces cross section area changing during movement.
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typically place the coil in the piston head. In the design developed in the study [28] the coil is moved off the piston to
either end of the damper. The active areas are stacked on both sides of the damper inner cylinder. The piston rides in this
cylinder and forces ﬂuid ﬂow from one chamber through two bifold MR valves to the second chamber. Thus, four active
volumes are created using only two coils. Two design goals are achieved: high force and compactness. The tests
demonstrate that this novel MR damper was able to provide a high damping force at a high frequency (up to 12Hz). Study
[29] provides an experimental analysis of magnetorheological dampers subjected to impact and shock loading. A drop-
tower is developed to apply impulse loads to the dampers. The results show that at large impact velocities, the peak force
does not depend on the current supplied to the damper, as is commonly the case at low velocities. This phenomenon is
hypothesised to be the result of the ﬂuid inertia preventing the ﬂuid from accelerating fast enough to accommodate the
rapid piston displacement. Thus, the peak force is primarily attributed to compression of the MR ﬂuid. The performance of
ER and MR ﬂuids under impulsively applied loads is also investigated in [2,30].
3.2. Approach discussed in detail
In order to have the possibility of controlling the braking force during the stopping process we propose an application
of MR ﬂuid in an industrial shock absorber (Fig. 3). The absorber proposed by us is based on a double rod hydraulic
cylinder, in which chambers are connected by a by-pass cylindrical MR valve placed outside the cylinder. When the piston
moves, the MR ﬂuid ﬂows from one chamber to the other through the MR valve. The effective ﬂuid oriﬁce is the entire
annular space between the coil outside diameter and inside diameter of the valve housing. The design with a double-ended
piston rod has an advantage: no rod volume compensator needs to be incorporated into the device.
A properly adjusted shock absorber should safely dissipate energy, reducing damaging shock loads and noise levels. At
the beginning of the braking process, as shown in Fig. 4, the breaking force increases rapidly, due to the impact of the
moving mass on the absorber piston rod, which is not moving [1]. The braking force then reduces gradually. As Fig. 4
illustrates, if the classical, passive shock absorber is used (curves 1, 2, 3), the force drops as the piston speed decreases. If
the kinetic energy of the moving mass is too high, the mass is stopped by hard impact and bounces at the absorber bottom
(curve 1). If this energy is too small, the mass is stopped before reaching the end position (curve 2). The proper matching of
the braking force and the kinetic energy of the mass is shown by curve 3. For the case of using the MR ﬂuid in the absorber,
the force can be maintained at a more or less constant level, until the mass is stopped at the end position (curve 4). The
value of the braking force is established by the electronic controller, which enables the adaptation of the braking force to
the element kinetic energy. Summarising, we can hypothesise that the best stopping process can be obtained when using a
shock absorber with MR ﬂuid, proposed in this article.
MR valve coil
MR fluid




1 2 3 4
Fig. 4. Different braking characteristics (numbers explained in the text).
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The MR ﬂuid shock absorber investigated in this paper is shown in Fig. 5. A by-pass valve (3) with a cylindrical gap is
mounted on the interface plate (2). The complete shock absorber is 310mm long and contains approximately 0.05 dm3 of
MR ﬂuid. The electromagnetic coils are wired in three sections in the valve. This creates four areas of magnetic ﬁeld across
the valve gap where the ﬂuid ﬂows. We assumed that the piston moves at a constant velocity and MR ﬂuid ﬂow is fully
developed. In the quasi-static analysis used in the initial design phase of the shock absorber, we used a simple Bingham
plasticity model to describe the MR ﬂuid behaviour. This model is effective in describing the essential ﬁeld-dependent ﬂuid
characteristic. Phillips [31] derived a quintic equation, which can govern the pressure gradient in the ﬂow of a Bingham
ﬂuid. Gavin et al. [32] extended the idea, based on the simple parallel-plate model, for describing the force–velocity
behaviour of cylinder dampers. Based on the parallel-plate model further developed by Spencer et al. [33], the total
damper pressure drop may be decomposed into an uncontrollable pressure drop and a controllable pressure drop due to
controllable yield stress. Thus the valve pressure drop is the sum of the viscous component and the magnetic ﬁeld








where m—dynamic viscosity (Pa s), Ap—piston cross section area (m2), vp—piston velocity, l—gap length, lt—gap where
magnetic ﬁeld exists, h—gap height, w—gap width, c—an empirical factor, which is a function of ﬂuid velocity
(c¼2.07C3.07) (), vp—absorber piston speed, and tMR—yield stress developed in response to the applied magnetic ﬁeld.
In the quasi-static analysis the total braking force generated by the MR shock absorber is a sum of three forces (without
spring)
Fb ¼ FtþFmþFf ¼DptApþDpmApþFf ð5Þ
where Fb—braking force, Fm—viscous force, Ft—MR ﬂuid ﬂow force, and Ff—friction force.
To maximise the effectiveness of the MR shock absorber, the controllable force should be as large as possible. To obtain
it, a small gap size is required. On the other hand, a small gap size decreases the controllable range, because the viscous
force increases much faster (1/h3) with the gap magnitude increase than the MR controllable force (1/h). Therefore a
compromise is necessary. We decided to use a typical hydraulic cylinder with a stroke (braking distance) of 70mm, piston
diameter of 25mm and piston rod diameter of 18mm. In our research we assumed that the dissipated kinetic energy may
be in the range of 10–125 J. So, when assuming that during the stopping process the braking force is constant, the absorber
should be able to generate forces in the range of 143–1786N. The parameters of the shock absorber were as follows:
Ap¼0.24103m2, l¼0.036m, lt¼0.012m, w¼0.094m, v¼0–1.0m/s, tMR¼50 000 Pa, m¼0.4 Pa s. During the investiga-
tions two gap heights h were used: 0.0005m and 0.00025m. The maximum force caused by the MR ﬂuid for the ﬁrst
height ranges from 576N (c¼2) to 864N (c¼3) and for the second from 1152N (c¼2) to 1728N (c¼3). For the absolute
viscosity of MR ﬂuid equal to 0.4 Pa s the plastic viscous force can reach 864N for h¼0.0005m and 6924N for
h¼0.00025m and vp¼1m/s.
4. Simulation of shock absorber with magnetorheological ﬂuid
Based on Eqs. (4) and (5) and assuming that the shear stress–voltage characteristic is linear, the MR ﬂuid dependent




tMRðUÞ ¼ kHUsgnðvpÞ ð6Þ
where kH—absorber gain coefﬁcient (1/m), U—coil supply voltage, and sgn—‘‘signum’’ function.
1 
2 3 5 4 
Fig. 5. Diagram of shock absorber with MR ﬂuid (a) and its by-pass valve; and (b) 1—cylinder, 2—connection plate, 3—valve, 4—coil, and 5—valve gap.
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where Td—MR particles formulation delay time (2–5ms), Tm—MR ﬂuid time constant (1–2ms), and Te¼L/R—electrical
time constant.
It should be noticed that the value of the kH coefﬁcient is not constant for all operating conditions because of saturation




vpðsÞ ¼ kmvpðsÞ ð8Þ
The friction force Ff consists of a static friction force Fsf and a dynamic friction force Fdf. The ﬁrst one depends on the
type of absorber piston rod seals, and the second one changes proportionally to the piston velocity. The total friction force
can be described by a Stribeck curve as follows:
Ff ¼ Fdf þFsf ¼ kf vpþsgn½vpFtmebjvp j ð9Þ
where kf—dynamic friction gain coefﬁcient between piston-cylinder and piston rod-damper housing surfaces, Ftm—static
force for vpE0, and b—coefﬁcient.
After substituting Eqs. (7)–(9) into Eq. (5), we obtained a theoretical model of the MR shock absorber with nonlinear
friction characteristics (Stribeck). A complete simulation model, built in the Matlab-Simulink software environment, is
presented in Fig. 6 [34]. The input signals are velocity vp and coil control voltage U. The output signal is the damping force
Fb. The input voltage signal is transmitted to the block ‘‘Coil’’, which models the dynamic properties of the coil electric
circuit (ﬁrst order system). The nonlinear characteristic tMR¼ f(i) is modelled by the saturation function. This characteristic
is taken from the MR ﬂuid catalogue [35] and put into the Matlab model as a ‘‘Look-up-Table’’ block. In this block, an ‘‘abs’’
function is also added, which makes sure that the output force is always positive, even when the voltage signal U is
negative. The ‘‘sgn’’ function guarantees that the braking force Fb is equal to zero when the piston velocity is equal to zero.
Fig. 7 presents the MR ﬂuid shock absorber step responses obtained by simulation. Applying a magnetic ﬁeld to MR
ﬂuid causes ferromagnetic particles to align into chains. Formulation of these chains takes a few milliseconds which results
in reaction time delay. The delay visible in Fig. 7 is most probably caused by the abovementioned phenomenon. The
simulation investigations were focused on the reduction of the MR shock absorber reaction time. We tested models of
different electronic supply units and the best results were obtained when the current source was used. In order to simulate
the braking process of a moving mass, the mass dynamics model must be also included in the MR shock absorber model
described above. The scheme of the whole system is shown in Fig. 8. It consists of two masses m1 (moving mass) and m2
(mass of the absorber piston and piston rod) connected to each other with a spring, characterised by coefﬁcient k1. This
spring models the stiffness of the absorber piston rod. The spring characterised by coefﬁcient k2 represents the stiffness of
the absorber’s body and is active when the piston reaches the absorber’s end position.
When the moving mass m1 hits the static mass m2 and then both masses move together, their movement is braked by
the MR ﬂuid ﬂow resistance in the absorber, which produces the force Fb controlled by supply voltage U. The whole system
is described by the following equations:
m1 €x1 ¼k1ðx1x2Þbm _x1br j _x1 _x2jþF ð10Þ


























Fig. 6. Simulation model of the MR shock absorber.
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where m1—moving mass, m2—mass of piston and its rod, x1, x2—displacements of masses, k1—piston rod stiffness,
k2—absorber body stiffness, F—gravity force acting on the mass on the inclined plane, bm—viscous-friction coefﬁcient, and
br—equivalent of restitution coefﬁcient.
We assumed that the collision of masses is only partially elastic, thus during the impact some of the energy is
dissipated. In Eq. (10) the dissipating phenomenon is represented by an additional force which is proportional to the
difference of both mass velocities. Thus, the dissipating process takes place only during the crash (v1av2).
The simulation model is presented in Fig. 9. It was prepared in Matlab-Simulink software. The MR shock absorber
model shown in Fig. 6 was included in the model shown in Fig. 9. The Switch switches on the spring characterized by
coefﬁcient k2 when the absorber piston reached the end position, modelling f(k2). In the simulation model presented here,
a P-type position feedback controller was applied.
We assumed that the simulation begins when the collision begins; mass m1 moves with velocity v0 while mass m2 is
not yet moving. Before the start of every simulation the value of velocity v0 was introduced into the integrative element
called ‘‘v1’’ as the initial parameter. In order to model the impact of masses on the absorber edge, we assumed that the
value of absorber body stiffness constant k2 is equal to 0 when x2o70mm and increases stepwise up to 100 000N/mm for
x2Z70mm. These changes in the value of coefﬁcient k2 were modelled by an ‘‘S-function’’ block in Matlab system.
Fig. 10 presents one example of simulation. Note that when the control is switched on (full-ﬁne line), the braking force
is almost constant and the bumps and bounces of masses against the absorber edge do not occur. On the contrary, when
the process is not controlled, a strong bump occurs at the end of the movement.
5. Investigations of shock absorber with magnetorheological ﬂuid
The MR ﬂuid shock absorber described in this paper is shown in Fig. 11. A bypass valve (3) with a cylindrical gap was
mounted on the interface plate (2). The complete shock absorber is approximately 310mm long and contains
approximately 0.05dm3 of the MR ﬂuid.
Fig. 12 shows the block scheme of the experimental setup used for measuring the basic parameters of the MR shock
absorber. An electrohydraulic servo drive was applied to control the velocity of the piston. The MR shock absorber and the
drive were attached to a plate that was mounted on a strong ﬂoor. A Linear Variable Differential Transducer (LVDT) was
used to measure the displacement (linearity 0.5%) and an HBM 5kN transducer was used to measure the braking force. The
measured signals (force and displacement) were transformed into a digital form by a 16-bit analogue/digital (ADC0 and
ADC1) converter placed in an input/output card, and then sent to the computer and recorded in its memory. The
displacement signal was differentiated in order to obtain the piston velocity. The same computer was used to control the































Moving mass MR absorber
v UF
Fig. 8. Scheme diagram used for braking process dynamics modelling.
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digital/analogue (d/a) converter was used. Digital outputs DO0 and DO1 were used to establish the coils current direction
(the opposite direction was used for demagnetisation of the absorber magnetic circuit).
In this laboratory setup we investigated the braking force generated by the MR shock absorber for different coil
currents and for different velocities of the MR absorber piston. The coils were supplied with current in the range of 0–1.2A
and the shock absorber piston velocity was increased linearly from 20 to 80mm/s. The results are shown in Fig. 13a and b.
The minimum force, caused only by ﬂow resistance (viscous force at coil current of 0 A) and friction, for the gap height of
0.5mm was approx. 200N, and for the gap height of 0.25mm approx. 400N. One can note that the increase of force with
velocity increase is much more signiﬁcant when the gap height is 0.25mm. For the valve gap height of 0.5mm, the
maximal force, generated by the absorber at coil current 1.0A, was equal to approx. 900N (Fig. 13a). When the gap height
was equal to 0.25mm, the maximal force was approximately two times bigger (2000N) for similar coil current. The






























































Fig. 10. Simulation results for h¼0.5mm, EkE40 J, initial velocity 0.35m/s.
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because the viscous force is inversely proportional to the cubic of gap height, as shown in Eq. (3) and the increase of
velocity has negligible inﬂuence on the total force.
The experimental setup was also used to record the MR shock absorber step responses for different coil currents, as
shown in Fig. 14. In this investigation the shock absorber piston was moving, driven by an electrohydraulic servo system,
with constant velocity of 0.09m/s. During this movement the MR absorber coils were switched on stepwise. A specially
designed electronic current source was used to supply the coils. The recorded curves show that the MR shock absorber is
characterised by the delay equal to 4ms for the gap height of 0.5mm and equal to 3ms for the gap height of 0.25mm. The
settling time (0.9Fmax) was approx. equal to 5ms and to 7ms, respectively, so the whole reaction time was about 10ms.



























































Fig. 13. Static characteristics of a built shock absorber with the gap height equal to: (a) 0.5mm and (b) 0.25mm.
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Comparing the step responses obtained experimentally (Fig. 14a) with results obtained in simulation (Fig. 7) one can note
that the reaction delay time of a real absorber is a bit longer than assumed in simulation model. The same issue concerns
the not-controlled force which is about 250N in the real absorber, while the in simulation model it is in the region of
200N. Additionally, in real absorber, some nonlinear behaviour can be noted.
6. Control of shock absorber with magnetorheological ﬂuid
As shown in Fig. 4, the most efﬁcient way of stopping the elements moving on production lines is reached when the
braking force is constant on the whole stopping distance. This, however, is not the case when we have to stop a bus or
another vehicle with human beings onboard. Here, it seems that the braking force should be gently reduced before the
ﬁnal stop. In industrial applications there is an expectation that the element should be stopped just before the end point of
the shock absorber. In order to obtain this, the braking force must be adapted to the element’s initial kinetic energy
(Fb¼Ek/xmax). This adaptation, for simple cases, can be done by a human operator just before stopping, after initial
calculation conﬁrmed by a few experiments.
In order to perform fully automated control of the MR shock absorber, its control system needs to calculate the moving
mass kinetic energy. To this end we considered the application of piston displacement, its velocity, acceleration and
braking force (pressure difference) as feedback signals for control. In practice, piston displacement is quite easy to
measure, by applying a Linear Variable Differential Transducer, and this is why we focused on it during our investigations.
However, the measurement of displacement is not sufﬁcient to calculate the kinetic energy, and the control method
proposed here does not provide full automation.
In a classical hydraulic shock absorber, during the stopping process the braking force decreases, which is caused by the
decrease of the piston velocity. So, in the investigations presented here we applied only a control algorithm, which
increases the MR shock absorber coil current linearly with the displacement changes of the piston, thus eliminating the
decrease in force generated by the MR absorber.
The block scheme diagram of the system used for this control method is shown in Fig. 15. The heart of the system is a
computer with A/D and D/A converters. The control program was implemented in Cþþ language. The control algorithm
generated the coil control signal proportionally to the measured displacement. In this case, a P-type classical controller
was used. In initial investigations its gain coefﬁcient Kp was calculated by a human operator off-line and entered into the
control program every time the mass energy was changed. Based on Eqs. (4) and (5), the simpliﬁed equation for the shock
absorber braking force Fb calculation can be written as follows:
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Fig. 14. Step responses of a built shock absorber with the gap height equal to: (a) 0.5mm and (b) 0.25mm (0.09m/s).
A. Milecki, M. Hauke / Mechanical Systems and Signal Processing 28 (2012) 528–541 537
where Ffs—static friction force, kf—friction coefﬁcient, km—viscosity coefﬁcient, kt—MR ﬂuid coefﬁcient, and kmf¼
kmþkf—movement resistance coefﬁcient.
In this equation the MR ﬂuid force is a function of the square root of coil current, which simpliﬁes (approximates) the
saturation of the magnetic ﬁeld and the MR ﬂuid (see MR ﬂuid characteristic t¼ f(H) in [35]). We estimated the parameters
in Eq. (12) taking into account the investigation results presented in Figs. 13 and 14. The parameters of friction force (see
Fig. 13) were estimated as follows: Ffs¼250N and kmf¼830N s/m (force increase of approx. 50N caused by velocity
increase of 0.06m/s) for gap height 0.5mm; and Ffs¼400N and kmf¼7500N s/m (force increase of approx. 450N caused by
velocity increase of 0.06m/s) for gap height 0.25. Based on Eq. (8), the viscosity coefﬁcient km was calculated as approx.
850Ns/m for a gap height of 0.5mm and as 6590Ns/m for a gap height of 0.25mm. These values are almost the same as
estimated above for coefﬁcient kmf, which means that the value of friction coefﬁcient is almost equal to 0N s/m. We













for gap height 0.25mm. As mentioned
above, we decided to use a control algorithm in which the absorber controller increased the coil current in the function of
the measured piston displacement x¼x2. So, the value of the coil current was calculated by the controller according to the
equation i¼Kpy x. Taking into account that the moving mass kinetic energy Ek should be dissipated on the shock absorber
displacement distance (xmax¼0.07m) and that the braking force is constant, the appropriate control equation for proper
stopping process is





The equation used for calculation of controller gain coefﬁcient Kp was established based on Eq. (13), in which x was







In our investigations the value of gain coefﬁcient Kp was in a range from 2A/m to 15A/m, according to moving mass
kinetic energy and absorber valve gap height.
Fig. 16 shows the scheme of the second experimental setup we used in the investigations. It was arranged on an
inclined plane with an angle that could be changed in the range of 0–201. This stand was used to test the efﬁcacy of the MR
shock absorber and its control methods. The MR shock absorber piston displacement and forces generated during the
braking process were measured and recorded by a computer with an input/output card.
Before each test, the mass (wagon) of 88 kg or 134kg was lifted to a height in the range of 13mm to 60mm, and the
mass velocity vs at the point in which the stopping process began ranged from 0.5m/s to almost 1.0m/s. After releasing
the wagon, it was accelerated by gravity force and hit the MR shock absorber piston rod at the end of inclined plane. The
kinetic energy of the moving mass was in the range of 11 J to about 125 J.
The results of experimental investigations obtained when using the controller described above are shown in Fig. 17 for
gap heights of 0.5mm and 0.25mm. The curves presented in Fig. 17 show that the time of the stopping process was about
0.15 s when there was no control and about 0.22 s when the controller was switched on. One can note that when the
stopping process was not controlled, the forces decrease during the stopping process, and at the end of the movement the























Fig. 16. Block schemes of experimental setup (DAC0; DAC1, ADC0; ADC1; ADC3—analogue outputs and inputs, respectively, DO0; DO1—digital outputs).
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However, even if the controller is switched on, the braking force still decreases during the stopping process. This is why we
decided to change the control algorithm into a nonlinear one in which the current was calculated according to the
equation i¼Kp1y x2. The results of experimental investigations obtained when using this controller are shown in Fig. 18.
When the controller is switched on, the force curves are almost ﬂat, and thus the braking process is close to ideal.
The accuracy of the simulation model was validated in two-step investigations: ﬁrst, in simulations, and then in a
laboratory environment as well. Examples of the results are shown in Fig. 19. One can note that with exception of the















































































Fig. 19. Force curves during stopping process for: (a) coil current proportional to the position; h¼0.5, Ek¼40 J, initial velocity vs¼0.35m/s and (b) coil
current proportional to square of the position; h¼0. 5, Ek¼30 J, initial velocity vs¼0.30m/s.
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7. Conclusions
In the paper the theoretical and simulation model of an MR shock absorber, as well as the complete stopping model, is
presented. The design and investigation results of a real MR absorber and its controller are shown. The comparison of
results obtained by simulation and laboratory investigations has conﬁrmed that the simulation model corresponds well
with the real MR absorber. The investigations have proved that the use of MR ﬂuid in industrial shock absorbers enables an
electronic control circuit to match the braking characteristic to the stoppable mass kinetic energy. The MR shock absorbers
can be built in the control loop of modern fully automated production lines, in which different elements are moved with
different energy in the same time. The investigations have conﬁrmed the positive inﬂuence of control methods on the
braking process. Empirical tests demonstrated that when the adjustment of stopping control process parameter (gain
coefﬁcient) is set correctly, the braking process is similar to uniformly retarded. The investigations have shown that the
use of a simple P-type controller was sufﬁcient to perform the task described in this paper.
The main disadvantage of the presented control method is the necessity to establish a proper value of gain coefﬁcient,
which must be calculated according to Eq. (7) and introduced manually before the braking process. If the controller
parameters were calculated and introduced properly, the moving element was stopped just before reaching the absorber
bottom and impact did not occur.
In our further investigations we are going to apply other sensors and control methods, which will enable the automatic
calculation or estimation of the moving mass kinetic energy at the beginning of the braking process. This will enable
on-line calculation of the value of the braking force Fb. In order to solve this problem, an additional algorithm should be
worked out and implemented. We are also considering the usage of a cheap acceleration transducer to improve the
calculations.
The main advantage of using MR ﬂuids in industrial shock absorbers is the possibility to set and control their braking
parameters. The mechanical simplicity, high dynamic range, low power requirements, large force capacity and robustness
of magnetorheological ﬂuid industrial shock absorbers match well with application demands and constraints, offering an
attractive means of protecting automated lines against sudden impact of movable elements.
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Abstract
The magnetorheological (MR) damper is one of the most promising new devices for structural vibration reduction. Because of
its mechanical simplicity, high dynamic range, low power requirements, large force capacity and robustness, this device has been
shown to mesh well with application demands and constraints to offer an attractive means of protecting civil infrastructure systems
against severe earthquake and wind loading. In this paper, an overview of the essential features and advantages of MR materials
and devices is given. This is followed by the derivation of a quasi-static axisymmetric model of MR dampers, which is then
compared with both a simple parallel-plate model and experimental results. While useful for device design, it is found that these
models are not sufficient to describe the dynamic behavior of MR dampers. Dynamic response time is an important characteristic
for determining the performance of MR dampers in practical civil engineering applications. This paper also discusses issues affecting
the dynamic performance of MR dampers, and a mechanical model based on the Bouc–Wen hysteresis model is developed.
Approaches and algorithms to optimize the dynamic response are investigated, and experimental verification is provided.  2002
Elsevier Science Ltd. All rights reserved.
Keywords: MR fluids; MR dampers; Dampers; Smart damping devices; Smart materials; Hysteresis model; Parameter estimation; System identifi-
cation; Rheological technology
1. Introduction
Over the past several decades, much attention has
been given to the use of active control in civil engineer-
ing structures for earthquake hazard mitigation. These
types of control systems are often called protective sys-
tems and offer the advantage of being able to dynami-
cally modify the response of a structure in order to
increase its safety and reliability. Although we are now
at the point where active control systems have been
designed and installed in full-scale structures, the engin-
eering community has yet to fully embrace this tech-
nology. This lack of acceptance stems, in part, from
questions of cost effectiveness, reliability, power
requirements, etc.
In contrast, passive control devices, including base
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isolation, metallic yield dampers, friction dampers, vis-
coelastic dampers, viscous fluid dampers, tuned mass
dampers and tuned liquid dampers, are well understood
and are an accepted means for mitigating the effects of
dynamic loadings [1]. However, passive devices have
the limitation of not being capable of adapting to varying
usage patterns and loading conditions.
An alternative approach—offering the reliability of
passive devices, yet maintaining the versatility and adap-
tability of fully active systems—is found in semi-active
control devices. According to the presently accepted
definition, a semi-active control device is one which can-
not input energy into the system being controlled [2].
Examples of such devices include electrorheological [3–
7] and magnetorheological fluid dampers [7–20], vari-
able orifice dampers [21–25], friction controllable iso-
lators and dampers [26–31], and variable stiffness
devices [32–37]. In contrast to active control devices,
semi-active control devices do not have the potential to
destabilize the structure (in the bounded input-bounded
output sense), and most require little power to operate.
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Recent studies indicate that semi-active dampers can
achieve the majority of the performance of fully active
systems [10,12,13,17,38–40], thus allowing for the
possibility of effective response reduction during both
moderate and strong seismic activities. For these
reasons, significant efforts have been devoted to the
development and implementation of semi-active devices.
This paper presents results for the large-scale develop-
ment of a specific class of semi-active control devices,
magnetorheological (MR) dampers, for civil engineering
applications. These devices overcome many of the
expenses and technical difficulties associated with semi-
active devices previously considered.
2. MR fluid characteristics
Magnetorheological fluids (or simply “MR” fluids)
belong to a class of controllable fluids that respond to an
applied field with a dramatic change in their rheological
behavior. The essential characteristic of MR fluids is
their ability to reversibly change from free flowing, lin-
ear viscous liquids to semi-solids having a controllable
yield strength in milliseconds when exposed to a mag-
netic field. Normally, this change is manifested by a very
large change in the resisting force of dampers in which
MR fluid is used.
The initial discovery and development of MR fluids
and devices can be credited to Jacob Rabinow at the US
National Bureau of Standards in the late 1940s [41,42].
These fluids are suspensions of micron-sized, magnetiz-
able particles in an appropriate carrier liquid. Normally,
MR fluids are free flowing liquids having a consistency
similar to that of motor oil. However, in the presence of
an applied magnetic field, the particles acquire a dipole
moment aligned with the external field that causes par-
ticles forming linear chains parallel to the field. This
phenomenon can solidify the suspension and restrict the
fluid movement. Consequently, yield stress is developed.
The degree of change is related to the magnitude of the
applied magnetic field, and can occur in only a few milli-
seconds. A simple Bingham plasticity model, shown in
Fig. 1, is effective in describing the essential field depen-
Fig. 1. Bingham plasticity model.
dent fluid characteristic [43]. In this model, the total
shear stress is given by
tt0(H) sgn(g˙)hg˙ |t||t0| (1)
g˙0 |t||t0| (2)
where t0=yield stress caused by the applied field; g˙
=shear strain rate; H=amplitude of the applied magnetic
field; and h=field-independent post-yield plastic vis-
cosity, which is defined as the slope of the measured
shear stress versus the shear strain rate. Recently Lee
and Wereley [44] and Wang and Gordaninejad [45]
employed the Herschel–Bulkley model to accommodate
the fluid post-yield shear thinning and thickening effects.
In this model, the constant post-yield plastic viscosity in
the Bingham model is replaced with a power law model
dependent on the shear strain rate. However, due to its
simplicity, the Bingham model is still very effective,
especially in the damper design phase.
The primary advantage of MR fluids stems from their
high dynamic yield stress due to the high magnetic
energy density that can be established in the fluids. A
yield stress of nearly 100 kPa can be obtained for MR
fluids with magnetic suspensions containing carbonyl
iron powder [46]. Carlson and Spencer [9] indicated that
a higher dynamic yield stress would allow for a smaller
device size and a higher dynamic range. MR fluids can
operate at temperatures from 40 to 150°C with only
slight variations in yield stress [46,47]. From a practical
application perspective, MR devices can be powered
directly from common, low voltage sources [48,49].
Further, standard electrical connectors, wires and
feedthroughs can be reliably used, even in mechanically
aggressive and dirty environments, without fear of
dielectric breakdown. These aspects are particularly
promising for earthquake events and cost sensitive appli-
cations. The interested reader is directed to reviews on
MR fluid characterization and their applications, as
presented by Carlson and Spencer [8] and Spencer and
Sain [50].
3. Large-scale seismic MR fluid damper
To prove the scalability of MR fluid technology to
devices of the appropriate size for civil engineering
applications, a large-scale MR fluid damper has been
designed and built [16]. For the nominal design, a
maximum damping force of 200,000 N (20 tons) and a
dynamic range equal to ten were chosen. A schematic
of the large-scale MR fluid damper is shown in Fig. 2.
The damper uses a particularly simple geometry in
which the outer cylindrical housing is part of the mag-
netic circuit. The effective fluid orifice is the entire annu-
lar space between the piston outside diameter and the
inside of the damper cylinder housing. Movement of the
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Fig. 2. Schematic of the large-scale 20-ton MR fluid damper.
piston causes fluid to flow through this entire annular
region. The damper is double-ended; i.e., the piston is
supported by a shaft at both ends. This arrangement has
an advantage in that a rod-volume compensator does not
need to be incorporated into the damper, although a
small pressurized accumulator is provided to accommo-
date thermal expansion of the fluid. The damper has an
inside diameter of 20.3 cm and a stroke of ±8 cm. The
electromagnetic coils are wired in three sections on the
piston. This results in four effective valve regions as the
fluid flows past the piston. The coils contain a total of
about 1.5 km of copper wire. The complete damper is
approximately 1 m long, has a mass of 250 kg, and con-
tains approximately 6 liters of MR fluid. The amount of
fluid energized by the magnetic field at any given instant
is approx. 90 cm3. A summary of the design parameters
for the large-scale 20-ton MR damper is given in
Table 1.
4. Quasi-static analysis of MR fluid dampers
During motion of the MR damper piston, fluids flow
through the annular gap between the piston and the cyl-
inder housing. For the quasi-static analysis of MR fluid
dampers, assume that: (1) MR dampers move at a con-
stant velocity; (2) MR fluid flow is fully developed; and
(3) a simple Bingham plasticity model may be employed
to describe the MR fluid behavior.
Several efforts have been made to develop quasi-static
models for controllable fluid damper analysis. Phillips
[43] developed a set of nondimensional variables and a
corresponding quintic equation to determine the pressure
Table 1
Design parameters for the large-scale 20-ton MR damper
Stroke ±8 cm
Fmax/Fmin 10.1@10 cm/s
Cylinder bore (ID) 20.32 cm
Max. input power 50 W
Max. force (nominal) 200,000 N
Effective axial pole length 8.4 cm
Coils 3×1050 turns
Fluid h/t20(field) 2×1010 s/Pa
Apparent fluid h 1.3 Pa-s
Fluid t0(field)max 62 kPa
Gap 2 mm
Active fluid volume 90 cm3
Wire 16 gauge
Inductance (L) 6.6 henries
Coil resistance (R) 3×7.3 ohms
gradient of the flow through a parallel duct. This
approach was utilized by Gavin et al. [4] and Makris et
al. [6] in their studies. Wereley and Li [51] developed
a similar parallel-plate model utilizing a different set of
nondimensional variables. Because most MR dampers
incorporate a cylindrical geometry, an axisymmetric
model is necessary to precisely describe their quasi-static
behavior. Gavin et al. [4] and Kamath et al. [52] each
developed an axisymmetric model. Kamath et al.
assumed constant yield stress in the annular gap. To
account for the radial field distribution, Gavin et al.
assumed that the yield stress satisfied the inverse
power law.
In this section, following a procedure similar to that
utilized by Gavin et al. [4], a quasi-static axisymmetric
model is derived based on the Navier–Stokes equations
312 G. Yang et al. / Engineering Structures 24 (2002) 309–323
to predict the damper’s force–velocity behavior. The
pressure gradient can then be solved numerically. In cer-
tain cases, a substantially simpler parallel-plate model is
shown to be useful to investigate the damper’s behavior.
Experimental verification of analytical results is also
provided.
4.1. Axisymmetric model
The pressure gradient along the flow is resisted by the












where ux(r)=flow velocity; trx(r)=shear stress; r=radial
coordinate; x=longitudinal coordinate; r=fluid density;
and ∂p/∂x=pressure gradient.
To analyze the quasi-static motion of the flow inside
the damper, the fluid inertia can be neglected [53]. In

















where D1 is equal to a constant which can be evaluated
by boundary conditions. However, for oscillatory or
unsteady flow, the fluid inertia must be taken into
account.
Fig. 3 provides a typical shear stress diagram and
velocity profile of the Bingham plastic shear flow in an
annular gap. In regions I and II, the shear stress has
exceeded the yield stress; therefore, the fluid flows. In
region C, the shear stress is lower than the yield stress,
so no shear flow occurs; this is often referred to as the
plug flow region. The yield stress is assumed to be a
Fig. 3. Stress and velocity profiles through an annular duct.
monotonic function of radius r; therefore, only one plug
flow region exists when the fluid flows.




This is substituted into Eq. (5) and integrated once with




















by imposing the boundary condition that the flow velo-
city at r=R1 is ux(R1)=v0 .




Proceeding as in Region I with the boundary condition




















Note that the flow velocity is a constant in the plug flow
region because the shear stress is less than the yield
stress. The flow velocity at the boundary of the plug flow


















Also the shear stresses trx at r1 and r2 satisfy
trx(r1)=t0(r1) and trx(r2)=t0(rx); therefore, D1 can be


























Fig. 4 shows the free body diagram of MR fluids flowing
through the annular duct. The equation of motion of the














Fig. 4. Free body diagram of MR fluids through an annular duct.
By using Eqs. (10)–(12), (14), (15) and (17), the pressure
gradient of the flow dp/dx, r1 and r2 can be solved
numerically [16].
From Eq. (17), the thickness of the plug flow region






which varies with the fluid yield stress t0. Note that flow
can only be established when r2r1R2R1, which
implies that the plug flow needs to be within the gap.
Otherwise, there is no flow.
The damper output force is then computed from the
equation
FpAp (19)
where p=PLP0=L(dp(x)/dx); L=effective axial pole
length; and Ap=cross-section area of the piston head. The
shear stress diagram can be determined by Eq. (5), and

















































hR2r t0(r) dr r2rR2
In general, the yield stress t0, in the axisymmetic model
is related to r due to the radial distribution of the mag-
netic field in the gap. But when R2R1R1, the vari-
ation of the yield stress in the gap can be ignored, and
(11), (12) and (15) be simplified substantially.
4.2. Parallel-plate model
Because of the small ratio between the flow gap and
the diameter of the damper piston, one might conjecture
that the axisymmetric flow field found in the damper can
be approximated as flow through a parallel duct, as
shown in Fig. 5. To be analogous to the axisymmetric
Fig. 5. MR fluid flow through a parallel duct.
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model, the parameter w is taken to be the mean circum-
ference of the damper’s annular flow path which is equal
to p(R1+R2), and h is taken to be the gap width, equal
to R2R1.
The pressure gradient in the flow of a Bingham fluid
through a rectangular duct is governed by the quintic
equation [43]
3(P2T )2(P 3(13TV )P 24T 3) (21)
TV 2P 20 |V |3(P2T ) 2/P







and P and T are the dimensionless pressure gradient
















Note that when |V |3(P 2T ) 2/P , the pressure gradi-
ent is governed by equations independent of the dimen-
sionless yield stress T [43]. Therefore, a controllable
yield stress can in no way affect the resisting force of
MR dampers.
If the piston head velocity v0=0, then V =0, and Eq.
(21) becomes a cubic equation for P. This cubic equ-
ation has the realizable root at [4]




In general, Eq. (21) cannot be solved analytically, but a
solution may be easily obtained numerically. An
approximate solution can be used to estimate the desired
root for 0~T~1000 and 0.5~V~0,
encompassing most practical designs in which the flow
is in the opposite direction of the piston velocity [16]
P (T,V )12.07T V T1+0.4T. (26)
4.3. Model comparison
As mentioned previously, the distribution of the yield
stress in the gap for the axisymmetric model is related
to radius r. For simplicity, it is assumed to follow an
inverse power law [4]
Fig. 6. Error comparison between axisymmetric and parallel-plate
models.
t0(r)C/rn (27)
where C and n are empirical material constants. A com-
parison between the parallel-plate and axisymmetric
models for 1.5n2.5 is made for the nominal design
parameters of the full-scale MR damper shown in Table
1. Note that in the parallel-plate model, the yield stress
is assumed to be a constant. Fig. 6 shows the error com-
parison between the axisymetric and parallel-plate mod-
els. This indicates that the maximum error between two
models is no more than 0.5% for h/R20.2, and less than
2% for h/R20.4. Therefore, the simpler parallel-plate
model is seen to be adequate for practical design.
4.4. Quasi-static experimental results
Fig. 7 shows the experimental setup that was con-
structed for damper testing. The damper is attached to a
7.5 cm-thick plate that is grouted to a 2 m-thick strong
floor. The damper is driven by a 560 kN actuator con-
Fig. 7. Experimental setup of the large-scale 20-ton MR fluid
damper.
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figured with a 305 lpm servo-valve with a bandwidth of
80 Hz. A Schenck–Pegasus 5910 servo-hydraulic con-
troller is employed in conjunction with a 200 MPa, 340
lpm hydraulic pump. The displacement of the damper is
measured using a position sensor, and a force transducer
connected to the actuator measures the force.
In Fig. 8(a), measured force–displacement loops are
shown for the damper under a 5.92 cm/s triangular dis-
placement excitation with the maximum magnetic field
applied and with no applied magnetic field, respectively.
Under application of the maximum magnetic field, the
output force of the damper is 182.1 kN—within 9% of
the design specification of 200 kN. The controllable
force is 164.38 kN. Moreover, the dynamic range of the
damper is 10.29, which is within 0.3% of the design
specification of 10.
Fig. 8(b) shows the measured force–velocity relation-
ship and compares this with the parallel-plate model
results. In the calculation, the friction force is 6.34 kN,
as obtained from the experimental result. The yield stress
is chosen such that the experimental results match the
theoretical results at a velocity of 3 cm/s. The analytical
Fig. 8. (a) Measured force–displacement loops at a velocity of 5.92
cm/s; (b) comparison of measured and predicted force–velocity
behaviors.
model is in close agreement with the experimental
results, having a maximum error of less than 2.5%.
5. Basic geometry design considerations
Based on the parallel-plate model developed and vali-
dated in the previous section, simple equations that pro-
vide insight as to the impact of various parameters are
given; these equations can be readily used for initial
design. Also, the effects of geometry on MR damper
performance, controllable force, and dynamic range
are discussed.
5.1. Controllable force and dynamic range
The controllable force and dynamic range are the two
most important parameters used in evaluating the overall
performance of MR dampers. As illustrated in Fig. 9,
the damper resisting force can be decomposed into a
controllable force Ft due to controllable yield stress t0
and an uncontrollable force Fuc. The uncontrollable force
includes a viscous force Fh and a friction force Ff The
dynamic range is defined as the ratio between the damper















and c2.07+1/(1+0.4T ) bounded to the interval
[2.07,3.07] [16].
The controllable force in Eq. (29) can also be rewrit-
ten using Eq. (24) as
Ft2.07 12Qh12Qh+0.4wh2t0t0LAph sgn(v0) (31)
which indicates that the controllable force range is
inversely related to the gap size h. To maximize the
effectiveness of the MR damper, the controllable force
should be as large as possible; therefore, a small gap
size is required.
However, a small gap size decreases the dynamic
range. As can be seen from Eqs. (29) and (30), the vis-
cous force increases two orders of magnitude faster than
the controllable force with a small gap size, assuming
that the magnetic field is saturated; consequently, the
dynamic range tends to zero. Both the controllable force
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Fig. 9. Illustration of force decomposition for MR dampers.
and viscous force decrease as the gap size increases.
Note that the friction force is a constant; again, the
dynamic range tends to zero. It is obvious that an optimal
dynamic range must exist.
Fig. 10 provides a typical relationship between gap
Fig. 10. Relationship between gap size, dynamic range D, and con-
trollable force.
size, dynamic range and controllable force. For the
design parameters of the 20-ton large-scale MR damper,
the maximum dynamic range is 11.77 with a gap ratio
of 0.028, and the controllable force is 113.46 kN. In the
current design, the gap size is 2 mm, corresponding to
a gap ratio of 0.0197. Therefore, the dynamic range and
controllable force obtained from theoretical calculation,
as shown in Fig. 10, are 10.45 and 165.18 kN, respect-
ively. When compared with the experimental results
illustrated in Section 4.4, where the dynamic range is
10.28 and the controllable force is 164.38 kN, an error
of less than 1.5% is observed.
5.2. Geometry constraints
Eqs. (29) and (30) are certainly useful in the design
of MR dampers; however, they often do not provide the
best insight into the significance of various parameters.
Therefore, the minimum active fluid volume V is intro-
duced. This is the volume of MR fluids exposed to the
magnetic field, and thus it is responsible for providing






where V=Lwh; k=1+(whv0)(2Q); and pt=pressure drop






Note that for most of the design cases, whv0Q, there-
fore, k1.
For the initial geometric design of MR dampers, one
can assume that the friction force Ft has the same order
as the viscous force Fh. Thus, Ft/Fh2D, where D is
317G. Yang et al. / Engineering Structures 24 (2002) 309–323
the required dynamic range. By knowing the required
damper flow rate Q, dynamic range D, cylinder size w,
yield stress t0, plastic viscosity h, and pressure drop pt,
the gap size h and active pole length L can be obtained
from Eqs. (32) and (33). However, this initial design
needs to be verified by a more accurate axisymmetric
model. Typically, a detailed design also involves iter-
ations with the magnetic circuit design.
6. Dynamic modeling of MR dampers
Although the quasi-static models developed pre-
viously are useful in MR damper design, they are not
sufficient to describe the dynamic behavior of MR dam-
pers. As a direct extension of the Bingham plasticity
model, an idealized mechanical model was proposed by
Stanway et al. [54]. In this model, a Coulomb friction
element is placed in parallel with a linear viscous
damper. The force–displacement behavior appears to be
reasonably modeled; however, this model does not exhi-
bit the observed nonlinear force–velocity response,
especially when the displacement and velocity have the
same sign and the magnitude of the velocity is small
[14]. A more accurate dynamic model of MR dampers
is necessary for analysis and synthesis of structures
employing MR dampers.
Two types of dynamic models for controllable fluid
dampers have been investigated by researchers: non-
parametric models and parametric models. Ehrgott and
Masri [3] and Gavin et al. [5] presented a non-parametric
approach employing orthogonal Chebychev polynomials
to predict the damper output force using the damper dis-
placement and velocity information. Chang and Roschke
[55] developed a neural network model to emulate the
dynamic behavior of MR dampers. However, the non-
parametric damper models are quite complicated. Gam-
ato and Filisko [56] proposed a parametric viscoelastic–
plastic model based on the Bingham model. Wereley et
al. [7] developed a nonlinear hysteretic biviscous model,
which is an extension of the nonlinear biviscous model
having an improved representation of the pre-yield hys-
teresis. However, these models can not readily capture
the force roll-off in the low velocity region that is
observed in the experimental data.
Spencer et al. [14] proposed a mechanical model for
MR dampers based on the Bouc–Wen hysteresis model
that overcomes a number of difficulties mentioned pre-
viously. The schematic of the model is shown in Fig.
11. In this model, the total force is given by
Fazc0(x˙y˙)k0(xy)k1(xx0)c1y˙k1(x (34)
x0)
where z and y is governed by
z˙g|x˙y˙|z|z|n−1b(x˙y˙)|z|nA(x˙y˙) (35)





in which k1=accumulator stiffness; c0=viscous damping
at large velocities; c1=viscous damping for force roll-
off at low velocities; k0=stiffness at large velocities; and
x0=initial displacement of spring k1.
To determine a model which is valid under fluctuating
input current, the functional dependence of the para-
meters on the input current must be determined. Since
the fluid yield stress is dependent on input current, a can
be assumed as a function of the input current i. More-
over, as determined from the experiment results, c0, and
c1 are also functions of the input current.
Assume that functions a, c0, and c1 have the form of
a third-order polynomial. For the large-scale 20-ton MR






and the rest of the identified parameters are given in
Table 2. Moreover, a first-order filter is also used to
accommodate the dynamics involved in the MR fluid
reaching rheological equilibrium
Table 2
Model parameters identified for the large-scale 20-ton MR damper
Parameter Value
A 2679.0 m1
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H(s) 31.4
s+31.4 (40)
Fig. 12 provides a comparison between the predicted and
experimentally obtained responses under a 1 Hz, 0.5 in.
sinusoidal displacement excitation using the proposed
mechanical model for the MR damper. The proposed
model predicts the damper behavior very well in all
regions, including in the region where the velocities are
small. Figs. 13 and 14 provide comparisons between the
measured and predicted force under random displace-
ment excitation. Fig. 13 shows the result with a constant
input current of 1 A, and the result with a random input
current is provided in Fig. 14. As can be seen, the experi-
mental and model responses match very well.
7. Dynamic performance considerations for MR
dampers
7.1. Dynamic performance of the MR damper
electromagnet
The magnetic field, and thus the force produced by an
MR damper, is directly related to the current in the dam-
Fig. 12. Comparisons between predicted and experimentally-obtained responses under 1.0 Hz, 0.5 in. sinusoidal displacement excitation with
constant current input of 2 A using proposed mechanical model of MR damper: (a) force vs. time; (b) force vs. displacement; and (c) force
vs. velocity.
per’s electromagnetic coil. Neglecting eddy currents in
the steel, the basic behavior of this electromagnetic cir-
cuit can be modeled by using an electrical network in
which a resistor and an inductor are connected in series,
as shown in Fig. 15.




where L and R=coil inductance and resistance, respect-
ively; and V=input voltage. Assuming a constant voltage




Eq. (42) indicates that nearly 3L/R s are required for
the current to reach 95% of the final value V/R. This
exponential response is insufficient for many practical
applications.
7.2. Current driver
Several approaches can be considered to decrease the
response time of the MR damper’s magnetic circuit. The
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Fig. 13. (a) Measured random displacement excitation; (b) force
comparison between experimental data and model results at constant
input current of 1 A.
first is to use a current driver instead of a voltage-driven
power supply. To see the effect of the current driver, the
feedback loop given by
d
dtV(t)g{idi(t)} (43)
is combined with Eq. (41) to yield the governing equ-






where id=desired current; and g=proportional gain. By
adjusting the gain g such that the system is underdamped
(z=R/(2+√gL)1), faster response times can be achieved.
Assuming that the voltage does not saturate, the first
point in time at which the achieved current reaches the








Fig. 14. (a) Measured random displacement excitation; (b) measured
random input current; (c) force comparison between experimental and
model results with random input current.
Fig. 15. Simple model of electromagnet circuit.
7.3. Amplifier saturation voltage and coil
configuration
The MR damper shown in Fig. 2 has a multi-stage
electromagnetic coil. These coils may be connected in
series or parallel. For this discussion, assume that the
total inductance and resistance of the coils connected in
series are L0 and R0, respectively. Assuming that the
damper has n identical coils, then the effective induct-








For both the series and parallel configurations, the ratio
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L/R=L0/R0 and the power requirements to produce a
given current id in the coils are i2dR0. However, the time
t0 to reach the current id is not the same.
When using a current driver with a relatively large
gain g, a step input command causes the current driver
to output the maximum amplifier voltage Vmax. For this






where idVmax/R0. Expanding in terms of 1/n, Eq. (47)







Experience indicates that Vmax should be several times
larger than idR0; consequently, retaining only the first
term in the series provides a reasonably good estimate
for t0. The time to reach a desired current id is approxi-
mately inversely proportional to the number n of coils
in the magnetic circuit and the maximum voltage Vmax
of the amplifier. Therefore, reduced damper response
times can be achieved by using the parallel coil con-
figuration and increasing the maximum achievable volt-
age by the current driver.
7.4. Force-feedback control
The resisting force of an MR damper depends on the
input current to the electromagnet, the characteristics of
MR fluids, the motion of the damper and the damper’s
geometry. Moreover, the damper resisting force is not
proportional to the input current, as shown in Fig. 8(b).
Therefore, commanding the MR damper to output an
arbitrary force is not straightforward. To overcome this
difficulty, a force-feedback control scheme is employed,
as shown in Fig. 16. In this approach, there are two con-
trol blocks, a force upside control block and a force
downside control block. These are triggered by the
decision block. In the upside control block, a traditional
PID controller with a large proportional gain is used such
that when the force error is large, the current driver uses
its full capacity or voltage to increase the current in the
coil; consequently, the damper resisting force is also
Fig. 16. Block diagram of force-feedback control strategy.
increased. In the downside control block, a back-driven
current technique is used when the force error is large;
this technique works by applying a negative current, as
opposed to simply reducing the input current or setting
the current back to zero. The results presented in the
next section employ this force-feedback control strategy.
7.5. Experimental verification
Fig. 17 compares currents in the full-scale 20-ton MR
damper coil (connected in series) that result from a step
input command generated by both constant voltage and
current-driven power supplies. In the constant voltage
case, a voltage-driven power supply is attached to the
damper coils. The time constant L0/R0 for the coils of
this MR damper is 0.3 s. Therefore, as shown in Fig.
17, it takes about 1 s for the current to achieve 95% of
its final value, indicating that the damper has a band-
width of only 1 Hz. Alternatively, using a current driver,
the 5% error range is achieved within 0.06 s. The current
driver includes a DC power supply (±120 V) and a PWM
servo amplifier manufactured by Advanced Motion Con-
trols operating under current mode. Because the current
driver clearly offers a substantial reduction in the
response time, the subsequent results reported herein will
employ this current driver.
Fig. 17. Comparison between currents in coil when driven by con-
stant voltage and current-driven power supplies.
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Figs. 18 and 19 illustrate the performance difference
between the series-coil and parallel-coil connections of
the MR damper force response to a step input current
when the damper moves at a constant velocity of 1
cm/sec. For the series connection, nearly 0.39 s is
required for the force to rise from 7.85 to 157.9 kN, and
Fig. 18. MR damper response times using series and parallel connec-
tions with current driver.
Fig. 19. Damper response time using back-driven current approach.
0.16 s are required for the force to drop from 158.5 to
70 kN. However, the parallel connection requires only
0.2 s for the force to rise from 7.85 to 157.9 kN, and
0.115 s are required for the force to drop from 158.5 to
70 kN. Note that 7.85 kN is the off-state force corre-
sponding to zero input current.
From Fig. 18, note that more than a full second is
required to drop the force from 158.5 kN to the off-state
force 7.85 kN for both connections—much longer than
the upside. The reason for this phenomenon is due to
the residual magnetic field remaining inside the damper
after the current has been removed. To overcome this
problem, the coils are back-driven at the maximum
allowable value of 6 A (when connected in parallel;
i.e., 2 A in each coil) until the damper force reaches
its off-state value. As illustrated in Fig. 19, the use of
the back-driven current approach requires only 0.099 set
to command the damper force from 158.5 kN to the off-
state force of 7.85 kN in parallel. The back-driven cur-
rent approach can effectively reduce the influence of the
residual magnetic field, allowing a fast response time to
be achieved on the downside of the damper force.
8. Conclusions
Magnetorheological (MR) fluid dampers provide a
level of technology that has enabled effective semi-
active control in a number of real world applications.
Because of their simplicity, low input power require-
ment, scalability and inherent robustness, such MR fluid
dampers appear to be quite promising for civil engineer-
ing applications. A large-scale 20-ton MR damper cap-
able of providing semi-active damping for structural
applications has been designed and constructed.
For design purposes, two quasi-static models, an axi-
symmetric and a parallel-plate model, are derived for the
force–velocity relationship of the MR damper; both
models present results which closely match the experi-
mental data. Experimental results have also shown that
MR dampers can provide large controllable damping
forces, while requiring only a small amount of energy.
Moreover, a mechanical model is employed to model the
dynamic behavior of the MR damper.
Dynamic response time is another important charac-
teristic affecting the performance of MR dampers in
practical civil engineering applications. A current driver
has been shown to be effective in reducing the response
time of the MR damper. Experimental results show that
a parallel connection of the damper coils results in a
faster response time than a series connection. For the
parallel connection, only 0.2 s are needed to achieve
157.9 kN on the upside of the damper force; and 0.099
s are needed to reduce the damper force from 158.5 to
7.85 kN (off-state) on the downside using the back-
driven current approach. These experimental results indi-
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cate that the response time of the damper is adequate for
a wide range of civil engineering structural applications.
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Abstract
The vast majority of the investigations for controllable magnetorheological (MR) dampers have focused on their low
velocity and low frequency applications. The extensive work in this area has led to a good understanding of MR ﬂuid prop-
erties at low velocities and frequencies. Many of the issues pertaining to MR damper behavior in impact and shock appli-
cations are relatively unknown. This study provides an experimental analysis of magnetorheological dampers when they
are subjected to impact and shock loading. To this end, a drop-tower is developed to apply impulse loads to the dampers.
The drop-tower design uses a guided drop-mass, which is released from variable heights to achieve diﬀerent impact ener-
gies. The nominal drop-mass is 55 lb and additional weight may be added to reach a maximum of 500 lb. The nominal
drop-mass of 55 lb is used throughout this study. Five drop-heights are investigated: 12, 24, 48, 72 and 96 in., correspond-
ing to impact velocities of 86, 127, 182, 224 and 260 in./s, respectively. Two MR damper conﬁgurations are tested, a dam-
per with a single-stage, double-ended piston and a mono-tube damper with a two-stage piston. The results indicate that the
two damper conﬁgurations exhibit diﬀerent force–displacement characteristics during impulse loading. For the single-
stage, double-ended damper, the peak force occurs close to the beginning of the impact. Conversely, the two-stage,
mono-tube damper does not reach the peak force until after the nitrogen accumulator bottoms out. To verify this behavior,
a theoretical model of the accumulator is derived and compared to the experimental data. Additionally, the results show
that at large impact velocities, the peak force does not depend on the current supplied to the damper, as is commonly the
case at low velocities. This phenomenon is hypothesized to be the result of the ﬂuid inertia preventing the ﬂuid from accel-
erating fast enough to accommodate the rapid piston displacement. Thus, the peak force is primarily attributed to ﬂuid
compression, rather than the ﬂow resistance (‘‘valving’’) associated with the ﬂuid passing through the MR valve.
 2007 Elsevier B.V. All rights reserved.
PACS: 43.40.At; 43.40.Tm
Keywords: Impact; Dynamics; Suspension; Magnetorheological; Semi-active; Damper
1007-5704/$ - see front matter  2007 Elsevier B.V. All rights reserved.
doi:10.1016/j.cnsns.2007.03.028
* Corresponding author.
E-mail address: ahmadian@vt.edu (M. Ahmadian).
1 Address: School of Biomedical Engineering and Sciences (SBES).
Available online at www.sciencedirect.com
Communications in Nonlinear Science and Numerical Simulation 13 (2008) 1978–1985
www.elsevier.com/locate/cnsns
1. Introduction
Magnetorheological (MR) ﬂuids fall into a class of smart ﬂuids whose rheological properties (elasticity,
plasticity, or viscosity) change in the presence of a magnetic ﬁeld. MR ﬂuids consist of a carrier ﬂuid, typically
a synthetic or silicone based oil, and ferromagnetic particles (20–50 lm in diameter). Normally MR ﬂuids are
free ﬂowing with the consistency of motor oil. In the presence of a magnetic ﬁeld, however, the particles align
and form linear chains parallel to the ﬁeld. The chains act to restrict ﬂuid movement and solidify the suspen-
sion. With a properly designed magnetic circuit, the apparent yield stress of the MR ﬂuid will change within
milliseconds [1]. When electromagnets are used to generate the magnetic ﬁelds, the apparent yield stress is con-
trolled by the supply current. Increasing the supply current and, therefore, the magnetic ﬁeld leads to an
increase in the apparent yield stress. A signiﬁcant amount of work on developing electromagnetic circuits
for controlling MR ﬂuids has lead to designs that require relatively low voltages and exhibit fast response
times [2,3].
Due to their unique properties, MR ﬂuids have been used in semi-active vibration control devices [4–6],
rotary brakes [7], optical polishing [8], and in-vitro blood embolization [9]. The majority of MR ﬂuid technol-
ogy appears in semi-active damping devices (MR dampers). MR dampers ﬁnd applications in small devices,
for example above the knee prosthetics [10], to large systems, such as earthquake mitigation in civil structures
[3].
Research on MR dampers has focused on low velocity and frequency applications, and typically under
quasi-steady ﬂow. As a result, MR ﬂuid behavior and device design in these regimes is relatively well known
[11,12]. Recently, Ahmadian et al. [13,14] and Wahed et al. [2,15], have shown the ability of MR ﬂuids to han-
dle impulse loads. Ahmadian et al. focused on using MR dampers for recoil mitigation in weapon systems.
Wahed et al. explored the ability of electrorheolgoical (ER) and MR ﬂuids to provide adaptable ﬁxing for
blast resistant and structural members. These studies are concerned with validating the ability of a speciﬁc
MR ﬂuid device for a speciﬁc application.
This paper includes the design of a drop-tower test facility and the results of testing two diﬀerent MR dam-
per conﬁgurations.
2. Experimental setup
This section includes the design and instrumentation of the test facility, the speciﬁcations of the two MR
dampers tested and the experimental procedures.
2.1. Design and instrumentation of the drop-tower test facility
To simulate an impact, a drop-tower test facility, shown in Fig. 1, was constructed. Drop-tower testing is an
eﬀective means to study the dynamic response and energy absorption of components subjected to impulse
loads. The principle behind a drop-tower is to use a guided, falling mass to strike a test specimen. By
varying release heights and drop-masses, the kinetic energy, impact velocity and momentum are easily
controlled.
To capture the impact event, the acceleration and impact velocity of the drop-mass, damper piston dis-
placement, and the force transmitted were recorded using a Sony PC216Ax data recorder. The recorder trans-
ferred the data directly to the computer via the Sony PCIF-5 interface and PCscanII software. The
acceleration of the drop-mass was sensed using a ±250 g accelerometer (Motorola MMA 1200 D). In addi-
tion, the accelerometer signal was used to determine the beginning of the impact. The piston displacement
was monitored with a MacroSensors’ DC 750 series LVDT (not shown). The LVDT was connected between
the piston and base of the damper mounting bracket. To compute the drop-mass impact velocity, the time for
a ‘‘ﬂag’’ of known dimensions to pass through an Infrared (IR) photogate was measured. As a check on the
impact velocity, the accelerometer signal was integrated and compared with the velocity calculated from the
IR photogate, to ensure that the two would agree to within ±5%. Lastly, the transmitted force is monitored
with three 20-kips load cells (Futek L2900, with JM-2 ampliﬁer modules).
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2.2. Speciﬁcations of the two MR dampers studied
Two fundamental damper conﬁgurations were tested, a single-stage, double-ended piston and a two-stage,
mono-tube with nitrogen accumulator. For the remainder of the document, the single-stage, double-ended
Fig. 1. Drop-tower facility with mono-tube MR damper.
Fig. 2. MR damper conﬁgurations; (a) double-ended damper with a single-stage piston; (b) mono-tube damper with a double-stage piston
(adapted from [16]).
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piston damper and the two-stage, mono-tube with nitrogen accumulator will be referred to as double-ended
damper and mono-tube damper, respectively. Cross-sections of each design are shown in Fig. 2. Both of the
dampers were designed and built by James Poynor, as part of his thesis work at Virginia Polytechnic Institute
and State University [16]. The dampers operate in the valve ﬂow mode and contain MRF-128 TD ﬂuid from
Lord Corporation. The mono-tube damper was designed to replace a stock Ford Expedition front shock
absorber and the double-ended damper was designed for recoil studies with a 50-caliber riﬂe. The design spec-
iﬁcations for each damper are included in Tables 1 and 2.
2.3. Experimental procedure
To study the response of the MR ﬂuid to impulse loads, the two MR damper conﬁgurations were subjected
to ﬁve impact velocities as summarized in Table 3. The drop-mass was ﬁxed at 55 lb. To avoid sensor ring due
to metal–metal contact between the drop-mass and damper, a 1/8th in. piece of rubber was placed in the inter-
face. Each MR damper was supplied ﬁve constant currents for the ﬁve impact velocities (0, 1, 2, 4 and 5 A for
the mono-tube and 0, 1, 2, 3 and 4 A for the double-ended). The DC current was supplied by an adjustable
current source (Protek DC Power Supply 3005B). The entire test matrix was repeated three times.
Table 1
Mono-tube MR damper design speciﬁcations
Parameter Value Parameter Value
Number of coils 2 Coil inner diameter 0.978 in.
Wire gauge 24 Piston outer diameter 1.344 in.
Number of turns per coil 48 Gap 0.015 in.
Resistance per coil 0.58 X Housing wall thickness 0.125 in.
Coil wiring Parallel Total stroke 4.1 in.
Total resistance 0.29 X Accumulator pressure 190 psi
Table 2
Double-ended piston MR damper speciﬁcations
Parameter Value Parameter Value
Number of coils 1 Coil inner diameter 1.870 in.
Wire gauge 20 Piston outer diameter 2.77 in.
Number of turns per coil 230 Gap 0.115 in.
Resistance per coil 2.13 X Housing wall thickness 0.25 in.
Coil wiring N/A Total stroke 4.4 in.
Total resistance 2.13 X Accumulator pressure N/A
Table 3
Test matrix for studying MR damper response to impulse loads
MR damper Drop height (in.) Impact velocity (in./s) Supply current (A)
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The signals were recorded at a sampling rate of 12 kHz. For the tests requiring power to the MR dampers,
the current source was adjusted to the desired amperage prior to releasing the drop-mass. Since MR dampers
are designed to operate in the passive state and only require intermittent power to handle atypical loading,
heating of the MR ﬂuid and damper housing was avoided by releasing the drop-mass within one minute after
powering the damper. In addition, during subsequent tests the dampers were given at least ﬁve minutes at the
oﬀ-state to avoid cumulative heating.
3. Results and discussion
The drop-tower tests were conducted to gain a preliminary understanding of MR ﬂuid and damper behav-
ior during an impact event. The results are summarized in Figs. 3 and 4.
Fig. 3 shows that the peak force transmitted is independent of the supply current for both damper conﬁg-
urations. Since increasing the supply current causes an increase in the apparent yields stress, it was anticipated
that the peak force would depend on the supply current as well. This disagreement is hypothesized to be the
result of the ﬂuid inertia preventing the ﬂuid from accelerating fast enough to accommodate the rapid piston
displacement. In other words, during the initial stages of the impact, the ﬂuid is not ﬂowing through the gap at
a rate that would allow the piston to enter the housing. This type of behavior will be termed ‘‘ﬂuid locking.’’ In
the most extreme case of ﬂuid locking, the MR ﬂuid would be trapped and the MR damper response would be
solely due to the compression of the MR ﬂuid.
Fig. 4 presents the transmitted force versus absorbed stroke of the two damper conﬁgurations for a given
current, 4 A, and impact velocity, 15 ft/s. The responses shown in this ﬁgure are representative of the typical
responses observed for each damper conﬁguration, supply current and impact velocity. In the case of the dou-

















































Fig. 3. Peak force transmitted at diﬀerent damper currents for various impact velocities; (a) double-ended damper; (b) mono-tube damper.
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ble-ended damper, ﬂuid lock would translate into a peak force occurring at the beginning of the stroke. This
trend is in agreement with Fig. 4. Note that the beginning of the mono-tube response resembles a spring. The
absorbed stroke is the stroke used to absorb the impact and was not always equal to the available stroke. For
the mono-tube damper, ﬂuid lock would compress the accumulator, which would result in a spring-type
response until the accumulator bottoms out.
To verify that the accumulator was indeed producing the spring type response and then bottoming out, the
relationship between accumulator force and displacement was derived under the following assumptions:
• The compression of the nitrogen accumulator is isotropic, (T = constant).
• The temperature of the nitrogen was the same as the ambient conditions, in other words, tests were con-
ducted far enough apart to avoid heating the nitrogen.
• Nitrogen behaves as an ideal gas, T/Tcr > 2.
• The MR ﬂuid does not ﬂow until the accumulator bottoms out, therefore the accumulator piston displace-
ment is equivalent with the piston displacement.
The last assumption represents the most extreme case of ﬂuid lock. In reality, some of the ﬂuid will ﬂow
through the gap. The variables deﬁned for the derivation are graphically shown in Fig. 5.
Since Nitrogen is assumed to behave as an ideal gas, the product of pressure, p, and volume, V, is a
constant, C,
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Fig. 4. Force transmitted with respect to the absorbed stroke for the two damper conﬁgurations at an impact velocity of 15 ft/s and supply
current of 4 A.
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Fig. 5. Nitrogen accumulator schematic for modeling.
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Recognizing that V ðxÞ ¼ pr2ð‘ xÞ, where r is the radius of the accumulator housing and ‘ is the equivalent





pr2ð‘ xÞ dx ¼
1
ð‘ xÞ dx: ð3Þ

















By multiplying the pressure in the accumulator by the cross-sectional area perpendicular to the piston axis,
the force produced by the accumulator, F ðxÞ, is,




; where 0 < x 6 ‘0: ð6Þ
Once the accumulator piston reaches the stops, the contribution of the accumulator force to the ‘‘damping
force’’ will be constant until the pressure exerted by the MR ﬂuid on the accumulator is reduced to below this
maximum pressure, pð‘0Þ.
For the MR damper tested, the accumulator properties are given in Table 4. Using the given properties, the
relationship presented in Eq. (6) was plotted over the force–displacement graph. A representative of these
Table 4
Accumulator properties of the mono-tube damper
Parameter Value Parameter Value
Initial 200 Accumulator 0.687
Initial 2.365 Max accumulator 0.95
Initial Temp 295 K Equivalent cylinder 1.593



















Fig. 6. Comparison of the accumulator model with experimental data.
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graphs, a test case of 127 in./s impact velocity and 4 A supplied to the MR damper, is shown in Fig. 6. The
diﬀerence between the theoretical accumulator force and the experimental force is hypothesized to be due to
forces associated with shearing the MR ﬂuid.
It is, however, recognized that additional testing and modeling of the two damper conﬁgurations are nec-
essary to better understand the relationships presented here. Future publications will include additional mod-
eling and results.
4. Conclusions
A method was developed to study the behavior of MR ﬂuids subject to impulse loads. Two fundamental
MR damper designs were subjected to ﬁve impact velocities. At each impact velocity, ﬁve supply currents were
tested. Each test was repeated three times.
The results from preliminary tests indicate that the design of the MR ﬂuid dampers plays a signiﬁcant role
in their dynamic behavior during impact events. For the two damper designs tested, the peak force transmitted
was found to occur at diﬀerent points relative to the stroke used in absorbing the impact. This is believed to be
due to how ﬂuid lock is handled in each damper. For the double-ended damper, ﬂuid lock results in a rigid
response leading to a peak force on impact. In the mono-tube design, ﬂuid lock causes the accumulator to
be compressed and hence respond similar to a pre-loaded spring until it bottoms out. Once the accumulator
bottoms out, the peak force occurs. Additional modeling and testing is necessary to understand these relation-
ships in greater detail.
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STUDY AND TESTS OF A SEMI-ACTIVE DAMPER USING COMPLEX 
MEDIA. 
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Abstract: Insulation of vibration and their damping is a commonly used method in mechanical systems 
where it is desired a sensible protection of structures. The vehicles, and specially the cars, are systems that, 
by adaptive suspensions can reduce the vibrations and, respectively, to assure a high level of comfort, no 
matter the load and road conditions. To reduce the vibrations of structures and machines, the most used are 
the insulation materials and active and semi-active dampers. The main goal of the paper is the study and 





 The magnetorheological fluids (MR) are considered as controllable fluids because 
their rheological properties (elasticity, plasticity and viscosity) depend on the applying of a 
magnetic field. They consist in a carrier fluid, usually silicon or synthetic fluid and 
ferromagnetic particles (20-50 μm as diameter) [1]. In the absence of the magnetic field, 
the magnetorheological fluid flows in a state of linear viscosity. However, in the presence 
of magnetic field, the particles are aligned and form linear chains, parallel to the magnetic 
field lines (figure 1). The chains impede the fluid motion and solidify the suspension. With 
a magnetic field, adequately designed, the yield stress of the magnetorheological fluid is 
changed in a few milliseconds. The most important change is usually remarked when the 
magnetic field has the normal direction to the flow of magnetorheological fluid. In the 
design of magnetorheological dampers, it can be obtained damping forces, increased up 
to 10 times more than in passive state [2]-[5]. 
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2. STUDY OF A SEMI-ACTIVE DAMPER, USED TO REDUCE VEHICLE VIBRATIONS 
 
For the experimental study of a semi-active damper, it was used a high 
performance magnetorheological damper RD-1005-3, commanded by a controller RD-
3002-03, produced by Lord Rheonetic Company, USA, http://www.lord.com/
.  
In figure 2 it is presented the catalog product and in figure 3, there is presented the 
main component parts. 
 
 
Fig. 2. Magnetorheological damper Fig. 3. Cross section of RD-1005-3
 The working principle of the damper with MR liquid is as follows: by applying a 
magnetic field, the MR liquid in the interior of cylinder, rapidly modifies its mechanical 
characteristics, and the time response is very short (10 ms), the control of damper being 
very rapidly realized. In the interior of the cylinder chamber there are a piston, a magnetic 
circuit composed by a coil and a feromagnetic core, a nitrogen accumulator, the MR fluid, 
diaphragm, electromagnet power cables, a sliding bearing and an oil-tight packing. 
  
 
Fig. 4. Maximal force transmitted to the magnetorheological damper as a function of excitation 
current 
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 The obtained diagrams are in discordance to the anticipated behavior of a MR 
liquid. If the yield stress increases with the current it would suppose that the transmitted 
force must increase too with the current intensity. However, it is find that the maximal 
transmitted force seams to be independent on the current intensity. By considering these 
discordances it was admitted the hypothesis that the initial forces and high velocities, 
corresponding to the percussion, force the fluid to enter in a region where the yield stress 
does not depend on the applied magnetic field.  
 
3. TEST BENCH CONSTRUCTION AND DAMPER TEST 
 
Within the framework of Vibration and Vibroimpact Laboratory, it was designed and 
constructed a test bench for the test of a damper with MR fluid (figure 5). 
The experimental test bench was obtained by modifying a Charpy pendulum. In 
order to obtain different impact velocities the pendulum can be launched at different 
angles; in this way it is modified the kinetic energy before the impact, which can be 




Fig. 5. Experimental test bench 
 
 In addition to the Charpy pendulum, the test bench comprises the following 
equipment and apparatus: 
9 MR damper 
9 Controller 
9 Force transducer 
9 Displacement transducer  
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9 Digital multimeter  
9 Portable computer 
 
4. ESTABLISHING OF WORKING CHARACTERISTICS OF DAMPER AS A FUNCTION 
OF THE PERTURBING SOURCE. 
 
 The experimental test bench, designed and constructed in the Vibration and 
Vibroimpact Laboratory of the Department of Mechanics and Vibrations of “Politehnica” 
University of Timişoara, it was used for the study of the dynamic response, but also, for the 
determination of the dissipated energy. It can be done two categories of experiments: 
determination of the dynamic response on the basis of free excitation, respectively when 
the damper is submitted to the action of impulsive forces. On the basis of modifying of the 
height from which the pendulum is released, it can be controlled its kinetic energy before 
the percussion, energy that represents, in fact, the input energy in system.  
 By supposing that the pendulum in freely launched from the rest position, the 
relations between the kinetic and potential energy can be written:  
 
2
2mvmgh = , )cos1( α−= lh , 
 
where m is the pendulum mass, v is the velocity before the impact, g is the gravity 
acceleration, h is the height from which the pendulum is released, respectively l is the 
pendulum length, and α is the angle between the pendulum and vertical. The velocity 
before the impact is determined: 
  
)cos1(2 α−= glv . 
 
 From this moment, the phase of energy dissipation begins. During this process it 










Fig. 6. Force representation during the damping process 
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Fig. 7. Transmitted force from the damper to the base, as a function of displacement 
  
In figure 7 it is represented the transmitted force to the base, for a velocity of the 
Charpy pendulum of 6.7 m/s, before the impact, as a function of displacement, for different 




Fig. 8. Transmitted force from the damper to the base, as a function of displacement 
 
In figure 8 it is represented the transmitted force to the base, for a velocity of the 
Charpy pendulum of 5.8 m/s, before the impact, as a function of displacement, for different 
values of currents, given by the controller. 
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Fig. 9. Transmitted force from the damper to the base, as a function of displacement 
 
 In figure 9 it is represented the transmitted force to the base, for a velocity of the 
Charpy pendulum of 2.1 m/s, before the impact, as a function of displacement, for different 
values of currents, given by the controller.  
 
5. OPTIMAL DESIGN OF DAMPING SYSTEMS, USED TO VEHICLES AND OTHER 
STRUCTURES SUBMITTED TO VIBRATION AND SHOCKS 
 
 Initially, the optimal design of a damper needs to define the time constant of device 
and the consumed electric power. It is also necessary to know the maximal force that can 
act on the damping system, the overall size of device and its electric characteristics. As a 
function of these parameters it can be determined the length of poles, the number of coils, 
the number of helix in a coil, the cross section of wire, the interior coil diameter and the 
density of magnetic flux in the flowing orifice.  
 It is very important that in the design of a damping system with MR fluid to take into 
account the type of used fluid, its availability, the presence of some commercial 
components and also the possibility to adjust the damping in the absence of magnetic 
field. 
 To characterize the efficiency of a damper, i.e. for its optimal design, it is introduced 







The input in damper energy can be determined on the basis of force-displacement 
diagram. The dissipated energy in the MR damper can be considered as a measure of its 
performances. It can be determined by the calculus of the aria, included in the force-
displacement diagram. By considering the force-displacement diagram for the classical 
behavior of a viscous damper, the dissipated energy is given by the aria, included in the 
interior of ellipse (figure 10).  
ANNALS of the ORADEA UNIVERSITY. 




Fig. 10. Force-displacement diagram  
 
 The calculus of area, included in the force-displacement diagram can be expressed 
on the basis of integral: 
∫= T dd dxtFE
0
)(  
where ωπ2=T , and Fd is the force, generated by the damper. 









where N is the sample number in a period, xΔ  is the displacement variation along the 
damper.  
 
Fig. 11. Force-displacement experimental diagram 
 
 In figure 11 there are represented the experimental force-displacement diagrams for 
different values of current intensity. The red diagram corresponds to the passive work of 
damper (in the absence of magnetic field), and the blue and green diagrams correspond to 
the work of damper by exciting the magnetic coil with 0.8 A, respectively 0.4 A 
 
6. CONCLUSIONS AND REMARKS 
 
 The main objectives of the study were as follows:   
1. Design and construction of an experimental test bench for the study of dynamic 
behavior of a MR damper. The Charpy pendulum has a proper mass to which a 
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the pendulum can be released from positions comprised between 0 and 1800, the 
length of arm being of 1.2 m.  
2. Behavior of MR fluid in the case of impulsive solicitations, with the aim of the 
optimal design of damper. It was studied the fluid response in the case of some 
impulsive solicitations, by modifying the supply current of the damper coil.  
3. The MR fluid is not rapidly enough to follow the piston motion, in the case of 
impulsive solicitations. 





[1] Kamath, G., Hurt, M., Wereley, N. (1996): Analysis and Testing of Bingham Plastic Behavior in Semi-
Active Electro-Rheological Fluid Damper, Smart Material Structure, no 5, p. 576-590. 
[2] Bereteu, L., Boltosi, A., Chiriac, A., Nagy, R., (2007), Constructive Models for Semi-active Dampers, 
Using Smart Fluids, Kutatasi es Fejlesztesi Tanacskozas, Godollo, Nr. 31, p. 131-135. 
[3] Sjoerdsma, M., H., (2005): Controlling Structure Borne Noise in Automobiles Using Magnetorheological 
Components, MS Thesis. 
[4] Boltosi, A., Biro, I., Chiriac, A., Nagy, R., Bereteu, L., (2007), Decreasing of Vibration Level at Self 
Propelled Agricultural Machines, Using Semiactive Devices with Magneto-Rheological Fluid, Kutatasi es 
Fejlesztesi Tanacskozas, Godollo, Nr. 31, p. 136-140. 
[5] Chiriac, A., Nagy, R., Bereteu, L., Boltosi A., (2007), On the Modeling of Behavior of Electro and 
Magneto-Rheological Devices, Kutatasi es Fejlesztesi Tanacskozas, Godollo, Nr. 31, p. 141-145. 
ANNALS of the ORADEA UNIVERSITY. 
Fascicle of Management and Technological Engineering, Volume VII (XVII), 2008 
 87 
